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The thesis is focused on the structuraldesign of main propulsion
shafting,hubassemblyandoildistribution(OD)boxforamarinecontrolable
pitch propeler(CPP)system.Forthe properdesign ofthe CPP system
satisfyingtherequirementsofcustomers,especialyofnavalvesselincluding
battle warship, structural analysis and calculation are performed in
accordance with classification society requirements and the U.S.Military
Specification MIL-STD~2189(SH)along with the drawing ofNAVSHIPS
803-2145807.








are evaluated by using the finite element method in connection with
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structuralmechanics.Thestiffnessand strength oftheirdetailed partof
complicated shapes are checked by the same method.Linked mechanical
partsfrom bladeflangetocontrolvalveofoildistributiondeviceshouldbe
maintainedasshortaspossiblebychangingthesizeofCPPsystem.
To improve the performance of controlsystem,the stiffness of its
componentsofcomplicatedshapesshouldbesimulatedinvariouspositions.







Theelasticdisplacementtoward circumferencedirection isestimated to
providethehubshapeinwhichthestiffnessofthecolarbearingisthebest
distributed.Theshapeofactuatingpistonisalsoconsideredinassociation






average,the contact pressure is reduced to 14% in average,and the
displacementisreducedto23～29% overtheshoelength.
The structural properties of the OD box ring, bearings and pipe








in therangeabout10% ~ 25% ofdifferenceforbabbittmaterials.The






isundertheoilpressureof5.5  and11  atfulaheadcondition.
Fortheabovementionedconditions,thestructuralpropertiesofthebearing
and pipe connection are balanced along with deformative displacements,




















본 논문에서는 가변피치 프로펠러의 추진축계시스템,허브어셈블리 및 유압분배기 박
스의 구조설계에 중점을 두었으며,구성부품에 대한 개별적 설계를 수행하고 구성부품의
조립 일체에 대한 구조해석을 통하여 설계 검정을 하였다.그리고 설계 및 구조해석 수
행과정에서 나타난 문제점에 대하여 대안을 제시하고 개선점은 다음 내용과 같이 설계
에 반영하여 선박용 가변피치 프로펠러 추진시스템의 독자적 설계방향을 구축하고자 하
였다.
1.가변피치 프로펠러 추진축계시스템의 설계
미 군사규격 MIL-STD-2189(SH)와 관련도면 NAVSHIPS803-2145807의 설계기준에
따른 추진축계 응력계산과 가변피치 프로펠러 추진시스템의 구성부품,즉 추진기 직경,
허브 직경,추진축과 중간축 직경,유압조임식 커플링 그리고 분리형 머프 커플링의 규
격선정 및 적합한 설계,추진축 및 중간축 고정 커플링 플랜지의 두께,커플링 볼트 크
기의 설계치 결정은 선급규정과 군사규격에 맞추어 설계가 가능하다.
2.가변피치 프로펠러 허브어셈블리의 구조설계
허브 어셈블리의 구조설계와 더불어 해석결과에 대한 문제점에 대하여 다음과 같이
대안을 제시하고 개선대책을 수립하였다.
(1)컬러베어링 허브 바디의 교각부위 응력증가에 따른 구조적 한계에 대한 문제점을
개선하기 위하여 트러니언형의 설계가 필요하며,이것은 블레이드 수를 5개에서 7
개로 확대할 수 있는 기하학적 특성이 있다.
(2)피스톤 조립체의 저주기 교번부하에 따른 피스톤과 크로스헤드 로드의 설치부위
경계선상에서 피스톤 너트의 헐거워짐에 대한 문제점에 대하여는 너트 결합부에
미치는 구조응답의 값을 줄여야하기 때문에 피스톤과 크로스헤드 로드의 기하학
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적 특성을 고려한 설계변경의 검토가 선행되어야 할 것이다.그러나 이것은 정비
주기를 최대한 늘리는데 목적을 두어야하며 정비주기 제로(0)의 결과는 얻을 수
없을 것으로 생각된다.
(3)크로스헤드와 슬라이딩 블록의 접촉압력증가에 따른 슈의 마모와 불균일한 힘의
전달로 슬라이딩블록의 손상에 대한 문제점에 대하여는 슬라이딩 슈의 높이를 기
존의 치수보다 20% 높이고 크로스헤드 립의 깊이 또한 20% 깊게 개선하여 적용
하였을 경우 슬라이딩 슈에 미치는 등가응력은 평균적으로 6.1% 감소하였으며,슬
라이딩 슈의 상하앞쪽 모서리에 발생하는 접촉압력은 평균 13.9% 감소하였다.그
리고 슬라이딩 슈의 정면하부모서리 변위는 개선전과 후를 비교하여 23~29%의 감
소효과를 얻을 수 있었다.이것은 구성부품의 성능개선과 허브어셈블리의 수명 및
정비주기를 기존의 것과 비교하여 상당히 증가시킬 수 있을 것으로 생각된다.
3.유압분배기 조립체의 구조설계
유압분배기 조립체의 설계목표는 회전체와 고정체 사이의 베어링누유 최소화에 있으
며,유압분배기의 구조설계와 더불어 다음과 같이 개선안을 수립하였다.
(1)OD박스 링의 베어링 소재에 대한 탄성계수의 변화(B16~B89)는 14.7%의 베어링
간극을 줄일 수 있으며,강철과 배빗소재의 탄성계수는 가능한 한 높게 선택돼야
하며,배빗은 베어링에 미치는 부하나 원주 상 속도가 적기 때문에 단단한 재질로
서 미끄럼에 대한 물리적 특성은 안전하고 좋아야한다.
(2)유압분배기의 회전체와 고정체의 기하학적 특성을 변경하여,OD박스 링 외경의
증가를 20%로 제한하고 OD 박스 링의 오일챔버 내경을 10% 줄여서 적용하였을
경우,개선후 베어링 간극은 1.275배 감소하였으며,고압유에서 저압유로의 누유량
은 27.5% 줄일 수 있었다.
(3)폴리아미드 소재의 베어링적용은 배빗에 비하여 누유량을 같은 조건에서 중간베어
링에서는 약 28%,오른쪽 베어링에서는 44% 감소시킬 수 있는 해석결과를 얻었
다.따라서 이것은 향후 실험검증과 더불어 적용하여야 할 것이다.
이상과 같이 유한요소법을 이용한 선박용 가변피치 프로펠러 추진시스템의 추진축계,
허브 및 유압분배기 박스의 구성부품과 조립 일체에 대한 구조해석은 운전부하 상태하
에서 가장 높은 응력과 변형 값이 미치는 정확한 위치를 확인할 수 있도록 하였으며,결
과적으로 가변피치 프로펠러 구성부품의 내구성 증대 및 피치 설정의 정확성증대를 위
하여 가변피치 추진시스템의 구성부품을 개선할 수 있는 방안을 찾을 수 있게 되었다.
이와 같이 보다 향상되고 기술적으로 진보한 구조설계를 통하여 우수한 품질의 가변피
치 프로펠러 추진시스템에 대한 표준설계기틀을 마련하는 계기가 될 것으로 생각한다.
- 1 -
제 1장 서 론
1.1연구 배경
1.1.1가변피치 프로펠러의 특성
일반적으로 선박에 있어서 추진기라고 하면 지금까지 개발된 모든 일련의 추
진 장치를 전부 포함하는 넓은 의미의 추진기를 가리키는데,여기서 현재 사용
되고 있는 추진기를 분류해 보면 다양한 형식의 추진장치가 있으나,대부분 스
크루형과 물 분사형으로 크게 나눌 수 있다.그 중에서 스크루형 추진기에는 고
정피치 블레이드형과 가변피치 블레이드형이 있는데,본 논문에서는 가변피치
프로펠러 시스템에 국한해서 논의하고자 한다.
가변피치 프로펠러의 가장 큰 특징은 고정피치 프로펠러와는 달리 블레이드를
움직이게 하여 엔진의 추진성능에 맞추어 블레이드 각을 안배함으로써 어떠한
엔진 속도범위에서도 엔진특성에 맞는 최대의 추진추력을 얻을 수 있다는 것이
다.이러한 가변피치 프로펠러의 특징들을 요약해 보면 다음과 같다.[1]
① 추진축의 회전방향을 전환할 필요가 없고,
② 엔진의 역회전이나 감속기어 내에 회전방향 전환을 위한 역전장치를 둘
필요가 없으며,
③ 급박한 상황에서 선박(함정)의 전,후진 통제능력의 향상으로 선박의 조종
능력이 획기적으로 개선되며,
④ 엔진의 효율 증대 및 연료 절감 즉,경제적 운항에 도움을 준다.
⑤ 다만,가변피치 프로펠러는 설계가 복잡하고 제작비가 고가인 것이 단점이
다.
이러한 특징들로 인하여 특히 원양어선,호화유람선,쇄빙선,구난선,군함 등에
많이 채용되고 있다.
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1.1.2가변피치 프로펠러의 역사적 유래
1912년경 오스트리아의 엔지니어인 카플란(Mr.VictorKaplan)씨가 개발한
가변날개 워터터빈이 수력발전에 적용되었는데,이 카플란터빈의 설계기술을 바
탕으로 선박용 가변피치 프로펠러를 고안하여 1930년경 선박의 추진기로 적용
하기에 이르렀다.이것의 등장으로 인해 선박 추진기에 있어서 또 다른 혁신을
마련하게 되었다.즉,가변피치 프로펠러는 축계의 회전방향을 전환할 필요가 없
고,엔진의 역회전이나 감속기어 내에 회전방향 전환을 위한 역전 기어를 둘 필
요가 없으므로 해상에서 선박의 기동력이 향상되어 선박 조종능력이 개선되었으
며,어선의 경우는 그물인양 시 저속에서 높은 추력을 얻을 수 있어 많은 도움
을 주게 되었다.그러나 초기의 가변피치 프로펠러는 장치가 복잡하고 고가였으
며,장비운용과 관련한 성능유지 및 조종기술 습득 곤란,신뢰성 부족 등으로 선
박에 적용하기가 쉽지 않았다.
가변피치 프로펠러는 연안 또는 호수를 왕래하는 정기여객선 및 어선에 제일
먼저 적용되었으며,그 후 가변피치 프로펠러의 우수성이 널리 알려지고 특히,
선박 조종성능의 우수성이 입증되면서 1950년경부터 여러 나라에서 각종 군함
에 적용하였으며,이후 상선 및 특수선박에까지 적용되어 오늘에 이르고 있다.
그 후 가변피치 프로펠러는 개발과 개선을 거듭하여 현재에 이르고 있으며,다
양한 형태로 발전하여 선박용 추진장치중 하나의 중요한 영역을 차지해 오고 있
다.
1.1.3가변피치 프로펠러의 현황
추진장치중 가변피치 프로펠러에 관한 정보는 선박에 사용되는 빈도에 비해
널리 알려져 있지 않고,정리되어 있지 않을 뿐만 아니라 지금까지 소개된 모든
종류의 가변피치 프로펠러는 각 제작사마다 모델별로 자사제품의 장점만을 주로
언급하여 단점에 대한 지적은 공론화되지 못하고 있다.세계 유수 가변피치 프
로펠러 제작사들은 제작사마다 독자적인 모델을 가지고 있으나,그 모델이 타
제작사 모델보다 우수한 점만을 부각시켜 객관적인 검증절차 없이 무조건 수요
자에게 가격 경쟁력만을 앞세워 가변피치 프로펠러의 모델별 특성은 소홀히 다
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루어져 왔다.그뿐만 아니라 구조 자체가 어렵게 설계되어 개발된 부품들도 경
쟁력만 강조한 나머지 점차 사장되어 가는 것이 현재의 추세로 나타나고 있으
며,특히 우리나라는 고유 모델 없이 외국전문 제작업체로부터 주어진 도면에
따라 생산하고 있어 국내업체에 대해 기술이전이 미미한 실정이고,설계 자체가
국내에서는 불가능하므로 고객 및 조선소가 요구하는 추진축계 배치를 위한 기
본설계자료를 제공할 수 없는 것이 현실이다.
가변피치 프로펠러 시스템과 관련된 시장현황을 살펴보면 선박과 산업 부분으
로 대별할 수 있는데,선박 부분에는 추진기부분과 가변날개 트러스터 부분으로
나눌 수 있으며,산업부분에는 홍수조절용 또는 수력발전용으로 사용하고 있는
카플란 터빈(Kaplanturbine)이 본 가변날개 시스템을 적용하고 있다.
국내,외 시장 규모는 매년 약 4조원(2004년도 기준)에 육박하고 있으며,계속
증가일로에 있다.가변추진 시스템은 비단 선박용 가변피치 프로펠러뿐만이 아
니라 앞으로 대체 에너지에 대한 수요증가에 따라 가변추진 시스템을 이용한 에
너지 산업의 시장규모는 매년 증가할 것으로 예상되고 있다.특히 카플란 터빈
은 국내 청평댐 및 팔당댐에서 사용하고 있으며,호수 또는 댐의 유량에 따라
가변날개의 각도를 증감시켜 발전기 회전속도를 일정하게 유지시키고 발전량을
증감 할 수 있어 댐의 담수량에 상관없이 양질의 전기를 생산할 수 있는 장점을
가지고 있다.따라서 앞으로 수자원이 풍부한 중국에서 많은 수요가 있을 것으
로 사료된다.또한,차세대 에너지원으로 개발에 박차를 가하고 있는 조력발전에
대하여 본 카플란 터빈을 적용할 수 있으며 풍력발전에도 관련이 있으므로 가변
피치 추진시스템에 대한 수요는 무궁무진하다고 할 수 있다.
국내 가변피치 프로펠러에 대한 기술발전 현황을 살펴보면,해군 함정분야에
한정하여 선진국으로부터 부분적인 기술도입을 하고 있으며,지금까지는 독자적
인 기술개발 및 설계능력은 갖고 있지 못한 실정이다.
1.1.4가변피치 프로펠러의 전망[2]~[4]
세계 조선시장의 가변피치 프로펠러 매출규모는 매년 7,000억원 이상의 시장
규모를 가지고 있으며 특수목적분야,또는 산업분야까지 확대한다면 매출규모는
그 이상이 될 것으로 사료된다.그리고 가변피치 프로펠러의 세계적인 공급사로
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는 Rols-Royce사,WartsilaLips사,VA Tech.EscherWyss사,MAN B&W사,
Kawasaki사,Kamome사 및 NPOVint사(Russia)등이 있다.
그리고 국내시장규모 또한 매년 800～1,000억원 규모를 형성하고 있으며,특
히 밝혀지지 않은 군용 매출규모를 포함한다면 더욱 큰 시장규모가 될 것으로
생각된다.다만,국내에서 건조되고 있는 대부분의 선박에 탑재되고 있는 가변피
치 프로펠러는 전량 외국업체에서 직도입하여 국내 각 조선소에 공급되고 있으
며,다만 해군함정에 한하여 국내에서 외국업체와의 기술제휴 하에 기술도입 생
산을 하고 있는 상태이나 상당한 기술료를 지급하고 있을 뿐만 아니라 핵심기술
의 이전은 이루어지고 있지 않는 형편이다.
그러나 본 연구를 성공적으로 수행하였을 경우에는 선박의 가변날개 트러스
터,각종 유체기계 변환장치,수력 및 조력발전용 워터터빈,풍력발전 등,다양한
분야에 곧바로 적용할 수 있으며,그외 유사한 산업분야에로의 파급효과 및 수
입대체효과는 다음 Table1.1및 Table1.2(2004년 시장조사자료 참조[2]~[4])에





구 분 CPP Thruster 산업 부문 합 계







Table 1.2  International demand for CPP,
    Thruster & Industrial purpose[2]~[4]








CPP Thruster 산업 부문 합계
금 액 5,385 762 32,820 38,967
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1.2연구 목적
본 논문에서는 선박용 가변피치 프로펠러 추진시스템 국산화 개발의 일환으로
서 가변 추진축계의 설계,허브 어셈블리 및 유압분배기 박스에 이르기까지 가
변피치 추진시스템의 일체를 설계하여 특성을 분석하고 설계 취약부분에 대하여
대책을 수립하며 한층 우수한 성능을 가진 시스템을 개발하는 것에 연구의 핵심
을 두었다.
본 연구가 실제선박에 적용되어 직접 생산 활동에 적용될 수 있도록 하며,우
선적으로 선주 요구사양과 더불어 선급규정에 따라 추진축계를 설계하고,이것
과 연계하여 최적모델의 허브 조립체에 대한 구체적 설계를 하되,설계특성과
결과에 따라 구체적이고 현실적인 대안을 모색한다.
아울러 본 연구는 실제 계획되고 있는 3000톤급 선박의 기본사양을 기초로 하
여 실제로 적용이 가능하도록 하는 선박용 가변피치 프로펠러 추진시스템의 독
자설계에 목적을 둔다.
1.3연구 방법
선박용 가변피치 추진시스템은 선박의 전,후진을 추진축의 방향전환 없이 프
로펠러 블레이드 설정 각도의 변환만으로 선박의 전,후진을 자유자재로 조종할
수 있는 추진장치로서,주요 구성품은 추진축계,추진기 및 허브 구성체계,유압
액추에이터,유압시스템 및 제어계통 등으로 구성되어 있다.
이것은 추진기의 크기에 따른 다양한 용량의 유압 서보밸브와 액추에이터
(Actuator)로 구성되며 핵심적인 기술은 가변피치 프로펠러를 구성하고 있는 기
구학적 구조설계를 포함하여 최적의 유압 시스템 구성,유압 맥동의 최소화,프
로펠러 피치 설정을 정확하게 하는 설계 등에 있으며,요소기술로서는 수중 소
음 및 충격(진동)특성이 뛰어난 가변피치 프로펠러 시스템을 개발하는데 있다.
연구방법은 기존의 운항중인 3000톤급 선박에 대해 추진축계,허브 어셈블리
및 유압분배기에 이르는 가변피치 프로펠러 시스템 전반에 걸친 설계를 수행한
다.본 논문에서는 허브 어셈블리의 구성부품의 구체적 설계와 허브 어셈블리의
종합적인 분석을 통하여 문제점에 대한 개선방법을 탐색하고 적용한다.
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끝으로 유압분배기의 설계는 베어링 누유 최소화에 주안점을 두어 연구하며
본 기술을 토대로 기존의 특허문제를 극복하는 동시에 독자 설계모델을 구축한
다.그리고 본 연구를 위하여 적용한 소프트웨어는 AutoCAD Inventor를 활용
하여 설계를 수행하고,ANSYSCode를 이용하여 구조해석을 실시하였다.
1.4논문의 구성내용
1)가변피치 추진시스템의 추진축계 설계에 대해서는
(1)추진축계의 소재 특성 분석
(2)추진축계 응력계산
(3)추진축 연결용 유압 조임식 커플링과 분리형 머프커플링 치수 결정
(4)프로펠러 직경과 축 직경 계산
(5)허브 치수 결정
(6)유압분배기(작동기)의 적정 치수와 중간축 직경 결정
등을 통하여 조선소의 요청에 따라 가변피치 프로펠러 시스템의 추진축계 전반
에 걸친 각종 구성부품의 최적 치수를 결정하여 구매자의 요구사양에 가장 신속
하게 대처하고 표준화된 설계 기준을 마련한다.
2)허브 어셈블리에 대한 주요 설계내용은
(1)블레이드와 베어링에 미치는 힘과 모멘트의 계산
(2)블레이드 볼트의 설계 및 해석
(3)베어링 링의 응력 검정
(4)허브 콘의 설계 및 해석
(5)콘 엔드 플레이트의 설계 및 해석
등을 통하여 허브 바디 내에서 움직이는 각종 허브 구성부품의 설계,모든 구성
부품을 규정사양범위 내에서 적절하게 계산,요구사양에 따른 최적상태의 구조
설계를 수행,프로펠러축의 끝단 부위에 미치는 굽힘 모멘트와 각 구성부품에
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작용하는 응력이 최소화할 수 있도록 설계하여 안전한 시스템이 되도록 한다.
3)가변피치 프로펠러 허브 구성부품의 특성 해석에 대해서는
(1)허브 바디
(2)크로스헤드 상의 피스톤
(3)슈와 크랭크 핀의 상호작용
에서와 같이 허브 구성부품이 조립되는 허브 어셈블리가 선박이 감당하여야 할
최악의 조건하에서 허브의 모든 구성부품이 안전하게 작동할 수 있는지 여부를
유한요소법에 의한 구조해석을 통하여 확인,해석결과에 따라 나타난 문제점은
최적의 대안과 설계개선을 통하여 극복하고 이것을 독자설계모델의 표준으로 정
하고자 한다.
4)유압분배기의 설계 및 해석에 대해서는
(1)유압분배기의 일반적 특성
(2)유압분배기의 베어링 소재 고찰 및 설계
(3)유압분배기 오일공급구조의 설계
(4)유압분배기의 설계 및 구조해석 결과
등을 통하여 유압분배기 베어링의 누유 최소화에 설계 목표를 두고 기하학적 베
어링구조설계와 다양한 소재의 적용,그리고 회전체와 고정부의 유압 공급시스
템에 대한 최적의 배관 배치를 통하여 장비의 신뢰성 구축에 주안점을 둔다.
이상과 같이 선박용 가변피치 추진시스템의 각 구성부품에 대하여 설계기준을
정하고,이것을 바탕으로 가변피치 프로펠러의 추진축계,허브 어셈블리 및 유압
분배기 박스에 이르는 가변피치 프로펠러 전 시스템 핵심부품의 구조해석과
더불어 설계상 문제점을 분석하고 개선점을 도출하여 이것을 바탕으로 독자설계
시스템을 구현하였다.
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제 2장 가변피치 프로펠러 허브
어셈블리 구조설계
2.1일반개요
가변피치 프로펠러 조립체의 프로펠러 허브 내에서 지지되고 있는 베어링과
블레이드는 매우 높은 하중을 받게 된다.이러한 하중에는 회전에 의하여 외부
로 향하는 원심력과 블레이드의 추력에 의하여 축에 전달되는 힘이 포함된다.
블레이드에 작용하는 부하는 프로펠러 허브의 블레이드 루트(bladeroot)로 전달
되고 허브 내의 베어링은 블레이드 회전동작을 가능하게 된다.가변피치 프로펠
러가 정상작동 중 복잡한 구성부품 계통은 다양한 부하의 지배를 받게 된다.
블레이드에 미치는 가장 중요한 부하형태 중에는 추력(thrust),토크(torque),
원심력(centrifugalforce)및 스핀들 토크(spindletorque)가 있다.다음 계산은
컬러베어링허브 형태에 따른 블레이드 부하를 추정하며,입력 자료는 최대 전진
출력에 기준을 두고 있다.운전 상태에 따라서 각 부하의 구성요소는 각각 다르
게 결합되며,이러한 각기 다른 형태의 부하는 허브 구성부품에 각기 다르게 재
분배 된다.허브의 강도를 결정하는데 있어 그 내용을 다음 두 가지 경우로 분
류하여 다루고저 한다.
첫째,서로 상대운동이 없는 고정부품에 대한 경우는 운동마찰이 없으며,이러
한 상태에서는 블레이드에 미치는 외부 부하의 값 및 부하 지속기간이 중요 영
향 인자이며,소재의 항복응력에 따라 단기사용,장기사용 부품으로 분류된다.
따라서 이 경우에 블레이드 피치 상태는 중요하지 않으며,블레이드,볼트,피스
톤 및 피스톤 로드의 연결 상태 등이 포함된다.
둘째,상대운동으로 인하여 마찰이 존재하는 부품의 경우로서,이러한 경우에
는 블레이드에 미치는 외부 부하의 값과 블레이드 피치 상태가 중요하다.왜냐
하면,운동이 지속되는 동안 접촉표면상의 응력이 발생하게 되며,운동이 없는
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상태와는 다르기 때문이다.이 경우에는 허브의 컬러 베어링,크랭크 핀,슬라이
딩 블록 등이 포함된다.허브 베어링과 크랭크 핀 링의 내부 접촉압력은 블레이
드의 전도 모멘트와 원심력에 의하여 결정된다.그러나 슬라이딩 블록과 크랭크
핀(슬라이딩 블록과 핀 홀 그리고 크로스헤드 립 사이)내부 접촉압력은 허브의
컬러 베어링상의 스핀들 토크와 마찰 모멘트에 의하여 결정된다.계산 및 해석
을 위한 허브 바디,허브 콘 그리고 블레이드에 대한 자료와 특성 치는 니켈-알
루미늄-황동의 합금 소재로서 인장강도 585 ,항복강도 240 ,연신율
15%의 물성치를 적용한다.[5]~[8]
2.2허브 어셈블리 설계를 위한 일반적 정의
지금 축계의 전후진 방향을 축,상하 방향을 축,좌우현 방향을 축이라고
정의하고,이후에 사용되는 변수들에 대하여 정의하면 다음과 같다.
1)유체 역학적 추진성능에 대한 정의
 :추력계수
 :토크계수
 :유체역학적 스핀들 토크 계수(Hydrodynamicspindletorque
coefficient)
 :원심 스핀들 토크 계수(Centrifugalspindletorquecoefficient)
 :설계 피치비(Designpitchratio)
 :실제 피치비(Actualpitchratio)
 :물의 밀도(Waterdensity, )
  :블레이드 재료의 밀도(Bladematerialdensity, )
2)프로펠러의 특성(PropelerProperties)
 :프로펠러 직경[]
 :블레이드 플렌지를 포함한 블레이드 질량[]
 :설계 피치(designpitch)의 방향 무게중심까지 거리[]
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 :방향 무게중심 거리[]




 :허브 중심선에서 크랭크 핀까지 거리[]
 :허브 중심선에서 베어링 링까지 거리[]
 :크랭크 핀 반경[]
 :설계 피치에서 크랭크 핀으로부터 축 사이의 각[]
:크랭크 링 무게[]
 :크랭크 링 외경[]
 :베어링 링 내경[]
 :피스톤 외경[]




4)최대 전진상태의 블레이드 힘과 토크
 :블레이드 1개당 추력[]
 :블레이드 1개당 토크[]
 :블레이드 1개당 유체역학적 스핀들 토크[]
 :블레이드 1개당 원심 스핀들 토크[]
 :블레이드에 미치는  방향 원심력[]
 :블레이드에 미치는  방향 원심력[]
 :크랭크 핀에 미치는 힘[]
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2.3블레이드와 베어링에 미치는 힘과 모멘트의 계산
블레이드와 베어링에 미치는 힘과 모멘트 계산시에는 다음과 같은 부하가 가
장 큰 운전상태에 대해 고려해야 하며,이것은 반드시 허용범위 내에 있어야 한
다.
첫째,최대 전진모드와 토잉(towing)모드에서 장시간 운전하는 경우
둘째,높은 추력 값에 의한 토잉 모드에서의 장시간 운전하는 경우
셋째,블레이드 피치의 역전 상태에서 단시간 운전하는 경우
로서,이러한 각 경우에는 블레이드 추력이 큰 값을 가지게 되며,스핀들 토크는
블레이드 회전에 따라 다르게 발생한다.[9]
상용선박의 일반적인 관례에 의하면 전진운전의 블레이드 피치 상태에서 후진
피치로 변경할 경우의 외부 부하 추정은 선박의 전속력에 기초를 두고 있으며,
이러한 경우 추력은 최대로 크게 된다.Fig.2.1은 블레이드의 피치비(P/D)와
피치각과의 상관관계를 보여주고 있다.
블레이드가 축 주위로 뒤틀기를 시도할 때의 스핀들 토크는 다음 3가지 구
성요소 즉,유체 역학적 스핀들 토크,원심 스핀들 토크 및 마찰 토크를 갖는
다.[10~11]




















Pitch ratio  P=D
Fig.2.1 Co-relationsbetweenpitchratioandangleoftheblade
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1)블레이드 하나에 미치는 유체 역학적 스핀들 토크
유체 역학적 스핀들 토크는 다음 식과 같다.










Fig.2.2는 유체 역학적 스핀들 토크를 설명하기 위한 허브와 크랭크 링의 기
하학적 배치관계를 보여주고 있으며,유체 역학적인 스핀들 토크는 일반적으로
블레이드의 스핀들 축을 통하여 빠져나기지 못하는 합성력 발생에 따른 블레이
드 표면상 압력분포 때문에 발생한다.그 값은 블레이드 설계 즉,스큐(skew),
레이크(rake)및 블레이드 면적과 블레이드 팜(palm)의 위치 설계에 달려 있으
며,피치의 설정과 전진계수  에도 관계한다.즉,전진계수  는 프로펠러로 유
입하는 유체속력  을 회전속도   및 프로펠러 직경 으로 나눈 것이다.
설계상 전진운전 상태 하에서는 유체 역학적 스핀들 토크는 작게 된다.[12]
이것의 뒤틀림모멘트는 전진피치의 감소와 함께 블레이드가 후진피치 쪽 방향
으로 움직여 갈수록 그 량이 점차 증가하게 된다.피치가 지정된 상태에서 운전
중일 때는 최대의 유체 역학적인 뒤틀림 모멘트는 영(zero)피치 영역에서 발생






앞에서 언급한 바와 같이 유체 역학적 스핀들 토크의 최대값은 전진계수
  과 더불어 영 피치 영역 내에 있다.이러한 실제적인 예로서 설계상 최
대 전진 상태에서  값에 따라 다르게 나타나고 있으며,Fig.2.3은  값이 1.0
과 같거나 그 이상으로 되었을 때 지속적인 최대전진피치와 축 속도에서 축 속
도는 그대로 있으면서 급격하게 피치를 영으로 감소할 때,그리고  값이 1.0이
하가 되었을 때 지속적인 최대 전진피치와 축 속도에서 축 속도의 감소와 더불
어 피치를 급격하게 영으로 감소하게 되는 경우를 나타낸다.
이러한 양쪽 모두의 경우,선속의 감소를 감지하기 바로 직전 블레이드 피치
각 0에서 최대의 유체 역학적 스핀들 토크가 발생한다는 것을 알 수 있다.



















Pitch angle  '   [deg]
1
Fig.2.3 Diagram forcoefficientofhydrodynamicspindletorque
forpitchangle[solidlinefor  ,dottedline   ]
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Fig.2.3선도에 의하면 유체 역학적 스핀들 토크 계수의 절대값은 선박의 최
대 전진속도에서  의 값이 약 1.0이고,영 피치 영역 내에서 최대 유체 역학적
뒤틀림 모멘트가 일어나난다는 것을 알 수 있다.피치가 영에서 최대 전진피치
로 움직일 때 스핀들 토크의 3가지 요소(유체,원심,마찰)모두는 블레이드 움
직임에 대하여 저항하게 된다.서보모터의 최대출력은 전진 전속으로 운전이 유
지되는 동안 발생하며,축 속도가 전속으로 유지되는 동안 급속히 피치를 영으
로 감소하면,선박의 전진속력이 떨어지는 것이 감지되기 직전의 전진 피치상태





여기서,:선박의 전진속도  ,:축회전속도  ,:프로펠러 직경 
2)각 블레이드에 미치는 원심 스핀들 토크
원심력에 의한 부하는 회전속도의 제곱에 비례한다.그러므로 블레이드 베어
링에 미치는 부하는 원심 뒤틀림 모멘트에서와 같이 회전속도와 함께 증가하는
데,원심 스핀들 토크 값은 다음 식과 같다.[11]









블레이드 전체에 대한 원심 스핀들 토크는 블레이드의 기하학적 특성과 질량
에 의하여 결정된다.이 모멘트의 방향은 블레이드가 선체를 가로지르는 방향,
즉  평면으로 움직이려는 경향을 가진다.이 값은 피치각 45도에서 최대가 되
며,90도 즉,피치가 영으로 되면서 감소한다.유체 역학적 스핀들 토크와 같이
원심 뒤틀림 모멘트는 블레이드 면적,스큐(skew),레이크(rake)및 블레이드 팜
(palm)의 위치형태와 같이 프로펠러 블레이드 설계에 따라 다르게 나타난다.[14]
다음 Fig.2.4는 블레이드 코드선  에서의 피치 각에 대한 원심 스핀들
계수와의 관계를 보여주고 있다.
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Pitch angle  '   [deg]
Fig.2.4 Dependencyofcentrifugalspindlecoefficient
from pitchangleofthebladeNo.0.7R
스핀들 토크의 부정적 영향을 감소시키기 위하여,블레이드에 미치는 중심 압
력은 스핀들 축으로부터 가까운 곳에 위치하도록 설계되어있다.이것이 가변피
치 프로펠러 블레이드가 적정한 스큐로 설계되는 근원적인 이유이다.이러한 경
우,회전 모멘트는 블레이드의 제어와 허브 내의 구성부품 작동을 위한 힘,그리
고 서보모터의 운전압력에 대하여 합리적인 사양과 규격을 요구한다.이것에 따
라서 중,대형 허브 직경을 결정하게 되고 결과적으로 적합한 규격의 유압 시스
템을 구성하게 된다.
Fig.2.5는 각기 다른 축 회전속도와 피치 각에 따라 변하는 원심 스핀들 토
크 값을 보여주고 있다.그리고 원심 부하는 질량과 블레이드 무게중심의 반경
과 프로펠러 회전속도의 제곱에 의한다.이것은 블레이드의 회전궤적에 따라 다
양하게 변화하지는 않는다.블레이드 단면의 질량중심이 블레이드 스핀들 축에
모두가 놓여있지 않기 때문에 원심 부하는 원심 굽힘 모멘트를 일으킨다.블레
이드 설계 시 블레이드 베어링의 원심 굽힘 모멘트에 대하여 블레이드 단면윤곽
을 적절하게 마련하는 것이 중요하며,각 블레이드의 단면간 거리는 너무 크게
잡지 않아야 한다.
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Pitch angle  '   [deg]
Fig.2.5 Valuesofthecentrifugalspindletorque
ondifferentrpm andpitchangle
허브 중심에 대한 블레이드 질량중심의 좌표는 다음 Table2.1과 같이 허브













 0.0029 0.0022 0.0015
 0.6097 0.6097 0.6097
 -0.0015 -0.0024 -0.003
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선택된 프로펠러 블레이드는 광범위한 운전 상태에 대하여 균형이 되도록 설
계되며,블레이드의 질량중심 변화는 무시할 수 있을 정도로 적다.원심부하의
계산을 위하여,질량중심의 각 위치는 다음에 제시된 식으로 결정된다.먼저 허
브 중심으로부터 블레이드 무게중심의 정확한 위치는 다음 좌표와 같으며, 좌
표값은 Table2.1과 같이 무게중심이 한 곳에 있다.


    
    
















(1)블레이드  방향 원심력[15]
















(2)블레이드  방향 원심력
실제로 고려한 각도와 설계 피치각의 차이에 대한  방향 원심력을 구하기


















 방향 원심력은 다음과 같다.








순수한 수직적 힘은 식(2.8)과 같이 원심력과 허브 공간 내부로부터 크랭크 링에
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베어링 링은 원심력과 전도(tipping)모멘트에 견디어야하기 때문에 전도 모멘
트는 베어링 링 전면에 미치는 모든 힘을 분석하여 계산한다(Fig.2.6).전도 모
멘트는 상기내용에 대응하는 구성부품에 미치는 유체 역학적 또는 , 축의 원
심력에 의한 토크와 추력에 의해 결정된다.또한 전도 모멘트는 블레이드가 회
전하는 동안 크랭크 링 힘에 영향을 준다.위에서 언급된 힘과 모멘트는 일반적
인 설계에 있어서 세 개의 표면을 가지는 컬러베어링에 의하여 흡수된다.
(a) (b)
Fig.2.6 Schemeoftheforcesapplication;
(a) plane,axis  isdirectedtous
(b) plane,axis  isdirectedfrom us
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       (2.9)
즉,전도모멘트  에 대한 원심력  및  의 개략적 영향은 최대 전진동력
상태에서 0.9% 이하로 매우 적다.
(4) 축에 대한 전도모멘트  는[15]









         







         
(2.10)
즉,전도모멘트 에 대한 원심력 의 개략적 영향은 최대 전진동력에서 후
진으로 역전하는 동안 2% 가까이 된다.크랭크 핀 힘은 20∼25%,또는 그 이
상으로 영향을 줄 수 있다.최대 전진동력 상태에서 합성 전도모멘트는  축과
 축의 개략적인 전도모멘트의 합으로서 다음과 같다.
      (2.11)










최대 전진동력 상태에서 블레이드가 후진으로 선회할 때 합성 전도모멘트의 위


















최대 전도모멘트는 블레이드의 후진 선회와 함께 최대 전진동력 상태에 대응
하며,그러한 상태는 블레이드 피치 제어를 위한 허브 연결기구의 강도를 평가
하기 위하여 반드시 확인하여야 한다.베어링 링 표면의 기계적 특성을 구할 때
는 베어링 압력과 마찰을 확인하여야 하며,이 압력과 마찰력은 구성부품의 축
주위 및 주변장치에 대하여 분석한다.원심력에 의한 압력을 구하기 위하여 베














  이다.따라서 상기 단면적과 함께 원















여기서,은 전도모멘트에 의한 베어링 링 압력이다.Fig.2.7은 크랭크핀 링
직경에 따른 블레이드 전,후진피치의 전도모멘트에 의한 압력변화를 나타내고
있다.Fig.2.7,Fig.2.8의 선도에서 양(+)의 방향 그래프는 베어링 아래쪽 표
면에 미치는 압력을 나타내 준다.또한 그래프는 블레이드 플랜지와 베어링과의
접촉상태를 보여주고 있으며,전도모멘트로부터 하이드로 포일 형상을 따라 블
레이드 뿌리부분 아래 영역 내에 미치는 압력은 마찰력이 최소로 예상되는 범위
내에서 값이 영으로 된다.
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Diameter of crank pin ring  D       [mm]
Fig.2.7 Diagram ofpressurevariationduetotippingmoments 
and  onthecollarbearingindependentondiameterof
thecrankpinring 





















Diameter of crank pin ring  D       [mm]




Fig.2.7의 선도에 의하면,최대 전진상태에서 전도 모멘트의 양(+)방향 압력
은 베어링 아래표면에 미치는 압력에 대한 것이다.전도 모멘트의 음(-)방향 압
력은 베어링 상부 표면에 미치는 압력에 대한 것이다. 블레이드 원심 압력 
의 합은 전진 원심압력 과 후진 원 압력 으로 요약할 수 있으며,베어
링 상부표면은 감소하고 하부표면은 증가한다.
식(2.16),(2.17)의 압력은 전도모멘트에 의하여 컬러베어링의 평면상에서 변환
하게 되며,이것은 내경 로부터 외경 까지 선형적으로 변한다.가장 큰
압력은 베어링의 바깥 모서리에 위치하게 된다.바깥 원주를 따라서 발생하는
































Circumferential angle of collar bearing   Þ [deg]
Fig.2.9 Diagram ofpressurevariation  and 
onthecollarbearingcircumference
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Circumferential angle of collar bearing  [deg]
Fig.2.10 Diagram ofsummarizedpressure(includingpressure
ofcentrifugalforces)variation  and 
onthecollarbearingcircumference
최대압력은 전진최대에서 후진으로 역전하는 상태에서 베어링의 아래표면 모
서리에 위치한다.이것의 최대값은 합성 전도 모멘트 벡터의 수직선상에서 베어
링 외경 원주모서리의 삼각부하 분포의 교차점(Fig.2.13,(a) 지점)에 위치한
다.
베어링표면에서 발생하는 마찰력은 전도 모멘트와 원심력으로부터의 압력에
의하여 결정된다.이들의 합은 무게중심 위치의  좌표에 달려있으며,만약 
좌표가 식(2.10)에 따라서 (-)부호를 가지면 전도 모멘트의 절대값은 증가하며
반대의 경우는 감소한다.전도 모멘트 압력과 원심력에 의한 압력을 합성한 상
호관계는 다음 식으로 결정된다.
(1)최대 전진동력상태에서 합성압력은
         (2.19)
(2)최대 후진동력상태에서 합성압력은
         (2.20)
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압력변화 선도 Fig.2.11에서 보는 바와 같이 원심력 와 전도모멘트의 합
성압력 , 으로부터의 벡터방향은 같게 나타난다.























Diameter of crank pin ring  D       [mm]
Fig.2.11 Diagram ofpressurevariation  and  onthecollar
bearingcircumferencecomparetocentrifugalforcepressure























Diameter of crank pin ring  D       [mm]













Fig.2.6(a),(b)의 고정좌표와 같이 원심력은 컬러베어링의 어느 한쪽에서
압력을 증가시키나,베어링의 다른 한쪽은 압력이 감소한다.식(2.9)와 같이 
축에 대한 전도 모멘트 는  좌표가 베어링(Fig.2.6)의 상부 오른쪽의 전도
모멘트 절대값이 증가하기 때문에 원심력에 의하여 감소된다. 축에 대한 전도
모멘트의 절대값은 최대 전진동력상태와 최대 전진동력에서 블레이드 후진선회
상태에서의 원심력에 의하여 감소된다.
위에서 언급된  및  축에 대한 전도 모멘트의 영향은 베어링 아래 표면에
서 압력을 일으키는 원심력 가 큰 영향을 미친다.추진축의 회전속도
(   )는 중간수준인 일반적인 범위 내에 있기 때문에 고려하고 있
는 상태에서의 압력 값은 영이 될 때까지 부의 압력 값을 갖지 않는다.
식(2.15),(2.16),(2.17)에 따라서 압력 값은 블레이드 플랜지,크랭크 핀 링과
베어링의 기하학적 성능에 달려있다.베어링 표면  와 베어링단면의 관성모멘
트  는 원심력에 대한 압력과 전도 모멘트 압력의 값으로 결정된다.예를 들면,
크랭크핀 링 직경이 제한범위 내 8%의 근소한 변화라도 전도 모멘트압력을 2.6
배나 변화시킬 수 있음을 다음에 나오는 식(2.21)과 (2.22)를 통하여 알 수 있다.
전도모멘트 압력은 크랭크핀 링 직경과 컬러베어링 외경의 선택에 의하여 감소
될 수 있다.크랭크 핀에 대한 균등한 부하와 관련된 문제점은 항상 존재하며,
균등부하의 문제점은 다양한 연결구성을 동일한 길이(각종 연결기구에 균등한
크랭크 부하를 얻기 위한 절대적 요구)로 만들기 위하여 필요로 하는 정확한 제
작을 보장할 수 없기 때문에 문제가 발생한다.균등한 부하를 분담하기위하여
가변피치 프로펠러의 조립 및 스크랩핑을 통하여 다양한 시도를 하였으나 연결
구성부품의 동일한 길이를 얻거나,크랭크 핀과 연결 구성부품 그리고 크로스헤
드의 균등한 부하 분담을 이룩하는 데는 성공하지 못하고 있다.
가변피치 프로펠러 조립체에 내재하고 있는 크랭크 핀 링크는 액추에이터 기
계장치(일반적으로 크로스헤드를 통하여 유압 피스톤과 실린더에 연결됨)에 연
결되고 결합된다.어떤 연결부품들은 다른 한쪽이 느슨한 상태에서 결합되는 경
우도 있는데 모든 연결부품들을 완전히 결속한다는 것은 크랭크 링크의 어떤 부
품에 과도하게 하중이 걸리게 하고 그렇지 않은 부품은 하중이 별로 걸리지 않
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게 된다.이와 같이 각 구성부품들은 일체로 조립 되어 운전되는 동안 과도한
응력을 받는 부품이 있을 수 있다.또는 제조과정상 기계장치에 내재되어있는
구성부품의 품질 불량으로 인하여 하나의 크랭크 핀에 대부분,또는 모든 부하
가 걸리게 될 경우 불량품과 관련된 기계장치 링크에 과부하가 전달되어 높은
응력을 받게 된다.
가변피치 프로펠러에 균등부하를 부가한다는 것은 프로펠러블레이드의 모든
크랭크 핀에 균등부하를 부가하는 것을 의미하며,이것은 피스톤과 함께 모든
크랭크 핀이 일체로 자동적으로 균등하게 조립될 수 있는 기능을 갖는 블레이드
의 크랭크 선회장치를 가지고 있어야한다.허브의 구조적 특성에 따라 많은 부
품과 피스톤작동기의 자동배치에 의한 연결,그리고 4개 또는 그 이상의 블레이
드를 설치할 수 있는 프로펠러에 대하여 크랭크 핀에 균등부하를 제공할 수 있
도록 하고 있다.널리 보급된 구조의 원칙적인 기능은 피스톤작동부분과 크랭크
핀의 취외,취부의 용이성 그리고 기본적으로 제조과정상의 불량품에 의한 느슨
함의 교정 및 보상,그리고 모든 크랭크 핀에 균등 부하를 부가할 수 있는 제반
사항들에 대하여 블레이드의 크랭크 선회장치가 간결하게 될 수 있는 가변피치
프로펠러를 제공할 수 있어야한다.일반적으로 모든 설계자들의 목표는 크랭크
링과 블레이드 선회장치의 자동 조절 기능,가공불량에 따른 보상,설치의 용이
성 그리고 모든 크랭크 핀에 균등한 부하가 걸릴 수 있도록 설계하는데 목표를
두고 있다.
한편 수정을 간편하게 하기위하여 가변피치 프로펠러 내에 복수의 심(shim)
또는 스페이셔(spacer),둥근 와셔 등을 이용한다.그러한 조절용 구성부품들은
기계장치 마손의 보상을 위하여 단순하고 쉽게 조절할 수 있어야한다.이러한
기계장치는 여러 개의 블레이드를 갖고 있더라도 기존에 알려진 가변피치 프로
펠러 부품수보다 적은 수의 블레이드 선회 장치와 실용적이고 내구성이 뛰어난
구조를 가져야하고 제조과정상 단순하면서도 저렴한 것을 이용할 수 있어야한
다.이러한 경우,피스톤 로드와 크로스헤드는 조절용의 별도 구성부품이나 피스
톤의 과도한 응력 없이 동일하지 않은 크랭크 핀의 길이에 대하여 본질적으로
자동보정이 되어야 한다.
작동 피스톤의 힘은 베어링부하에 큰 영향을 주며,이것은 최대 전진동력상태
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()또는 최대전진동력상태에서 블레이드의 후진 선회()시에 크랭크 핀을
통하여 전달된다.이상의 두 가지 상태 하에서 그 힘은 거리    에 의하여
모멘트를 일으킨다.최대 전진동력 상태에서,피스톤 힘은  축  에 대하여
전도 모멘트를 증가시키고 블레이드를 후진으로 작동하기 시작할 때 베어링의
후미 상부 쪽과 전부 아래쪽의 압력 부하를 증가 시킨다.최대 전진동력 상태에
서,피스톤 힘은  축  에 대하여 전도모멘트를 감소시키고 베어링의 후미
상부 쪽과 전부 아래쪽의 압력부하를 감소시킨다.크랭크 핀과 베어링의 중간단
면 사이의 거리      는 설계시 크랭크핀 링과 허브의 두께로 인하여
그의 변경은 제한되기 때문에 큰 영향은 주지 않는다.
Fig.2.14는 크랭크핀 링의 직경()에 따른 컬러베어링의 원주 상에 미치
는 최대 전도 모멘트의 압력변화를 보여주고 있으며,Fig.2.15는 거리  이 최
대 전진동력상태에서 베어링에 미치는 전도 모멘트로부터 압력의 절대값이 감소
하고 최대 전진동력상태에서 블레이드가 후진으로 작동하기 시작할 경우 베어링
에 미치는 전도 모멘트에 의하여 압력의 절대값은 증가한다는 것을 보여준다.



















Diameter of crank pin ring  D       [mm]























Distance   L  [mm]
Fig.2.15 Diagram ofpressurevariation  and  oncollar
bearingcircumferencedependentondistance     
프로펠러에 미치는 부하를 판단하기 위하여,또한 피치 변동기구는 크랭크 핀
링과 관련 부품을 고려하고 기계 구성부품에 미치는 부하 분포를 정의하는데 중
요하며,내구성과 마찰부품의 마모성을 고려하는데 중요하다.그리고 피스톤 두
께는 높은 작동 유압에 대하여 잘 견딜 수 있는 두께를 선정하여야하고 더 나아
가서 크로스헤드와 피스톤은 적은 힘이 피스톤에 가하여지더라도 쉽게 움직일
수 있도록 선정되어야한다.
이와 같이 피스톤 자체는 별도의 추가적인 조절수단의 도움 없이 본질적으로
일정한 부하를 크로스헤드에 연결시킨다.블레이드 선회를 위한 크로스헤드와
크랭크 링의 선회반경 변화에 대한 보상은 슬라이딩블록을 통하여 구현할 수 있
으며,이것은 연결부품이 다소 마모되더라도 크랭크 핀과 각종 연결장치에 균등
부하를 유지할 수 있도록 하여준다.
피스톤에서 전달장치를 통하여 베어링 링에 미치는 마찰력을 구하기 위하여












위에서 살펴본 바와 같이 같이 베어링 표면에 미치는 압력은 베어링 원주를 따
라 다양하게 나타나며,총 힘은 적분을 통하여 구할 수 있다.마찰부하의 수정계
수는 최대 전진동력 상태에서 원심압력과 전도모멘트에 의한 압력의 상호작용에
























   
(2.23)























   
(2.24)
최소변위를 갖는 베어링을 지지하는 구성부품과 블레이드에 미치는 부하를 지
지하기 위하여 베어링은 프로펠러 허브에 견고하게 고정되어야 하며 블레이드
선회운동을 위하여 허용간극이 충분해야 한다.블레이드 움직임에 대해 블레이
드는 허브 몸체 내부의 베어링에 의해 지지된다.마찰 토크는 어떠한 피치 움직
임에 대해서도 항상 저항을 가진다.마찰 모멘트가 다른 두 모멘트의 합성력보
- 32 -
다 적다면 서보모터가 반대로 움직이지 않는 한 블레이드에는 피치 변화가 발생
할 것이다.유압 서보모터의 성능과 유압시스템 펌프의 작용범위를 정하기 위하
여 피치비 또는 피치각에 따라 컬러 베어링에 미치는 마찰력을 고려해야만 한
다.
(7)선박이 전진하는 동안 베어링 링에 발생하는 전진마찰력은 합성력 ,전도
모멘트   ,그리고 베어링 상부 표면의 적분에 의한 압력 (Fig.2.13)
와 마찰계수 (일정)로부터 다음과 같이 구한다.





















+ rM zahdcosθI |×rsinθ)dθdr
(2.25)





















+ rM zahdcosθI |×rcosθ)dθdr
(2.26)
(8)선박이 전진방향으로 피칭하는 동안 블레이드 플랜지에 발생하는 전진베
어링 마찰 토크는 합성력 ,전도모멘트   ,적분에 의하여 베어링 상






















+ rM zahdcosθI |×r2)dθdr
(2.27)
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(9)블레이드가 후진방향으로 선회하는 동안 베어링 링에 발생하는 후진 베어
링 링의 마찰력은 합성력 ,베어링 상부표면 적분에 의한 압력 (Fig.2.13)
와 전도모멘트   ,그리고 마찰계수 (일정)를 가지고 구하면 다음과 같
다.





















+ rM zastcosθI |×rsinθ)dθdr
(2.28)





















+ rM zastcosθI |×rcosθ)dθdr
(2.29)
(10)선박이 후진방향으로 피치를 설정하는 동안 블레이드 플랜지에 전달되는
후진베어링 링의 마찰 토크는 적분에 의한 베어링상부 표면 압력  (Fig.2.13),





















+ rM zastcosθI |×r2)dθdr
(2.30)
(11)전진 모드에서 베어링 링에 미치는  방향의 최대 반경방향 힘의 합계는
추력 ,크랭크 핀을 통한 크로스헤드로부터의 힘 와 베어링 링의 마찰력
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의 합성력이다.즉,
     (2.31)
상기 식에 의하면,크로스 헤드로부터의 힘 는 반경방향 힘의 영향을 지
배받는다.
(12)전진모드에서 베어링 링에 미치는  방향의 최대 반경방향 힘의 합계는





   (2.32)





















(14)후진 회전모드에서 베어링 링에 미치는  방향의 최대 반경방향 힘의 합
계는 추력 ,크랭크 핀을 통한 크로스헤드로부터의 힘 과 베어링 링의
마찰력 의 합성력이다.즉,
     (2.34)
(15)후진 선회모드에서 베어링 링에 미치는  방향의 최대 반경방향 힘의 합






(16)후진 선회모드에서 베어링 링에 미치는 최대 반경방향 합성력 합계 및















따라서 Fig.2.17은 후진 선회모드 시 베어링 링에 미치는 반경방향 최대 합성




(18)전진방향에서 블레이드 피치에 발생하는 가장 심한 상태의 토크는
      


     (2.37)
(19)후진방향에서 블레이드 피치에 발생하는 가장 심한 상태의 토크는
     


    (2.38)
(20)식(2.37)과 (2.38)에 의하면,기하학적도형과 힘의 변수들 사이의 상호관계
는 고정된 크기의 프로펠러 허브 내에서 블레이드 피치에 대한 토크 증감으로
그다지 중대한 영향을 받지 않는다.예를 들면, ∼   범위 내에서 Fig.
2.18의 각  의 변화는   범위에서 전진토크 는 6%,후진토크
 는 6.3% 감소한다.이러한 상황의 주된 이유는 최대전진 상태에서 블레이
드 회전을 위한 최소토크 각 을 선택하기 때문이다.Fig.2.19는 이상의 각























Crank pin angle  í      [deg]
Fig.2.19 Responseoftorquestopitchbladeaccordingtoequations
(2.37)and(2.38)independencyofangle  variation
(21)Fig.2.20은 베어링 접촉표면의 단면 2차 관성모멘트와 블레이드피치에
미치는 토크를 비교한 것이다.






















그 결과에 의하면 베어링 접촉 표면의 단면 2차 관성모멘트가 28% 변화하는
동안 최대 전진상태에서 블레이드 피치에 미치는 토크 는 22%로 감소되고,
최대전진상태에서 블레이드가 후진으로 회전할 때 블레이드 피치에 미치는 토크
는 18%로 감소된다.이상의 전,후진상태에서의 블레이드 피치에 작용하는
토크를 감소시키기 위한 기하학적 개선은 허브 몸체의 구조적 한계와 더불어 제
한을 받는다.
① 최대 전진상태에서,크랭크 핀은 초기 가설로 설정된 힘  와 비교
하여 힘  로 수정한다.
 

   
(2.39)




   
(2.40)
이 때 최대 크랭크 핀 힘  은 최대전진상태에서 블레이드가 후진으로 선회





    


   
 
 
    





























Crank angle  í      [deg]
Fig.2.20a Aheadcrankpin force asterncrankpinforce
 dependentonanglecrankposition 
withoutpowerandrpm variations
Fig.2.20a는 크랭크 핀의 각 위치 내에서 전,후진방향 힘은 피치각 0에서
최소값을 가지며,그것은 블레이드 피치가 최대동력 하에서 전진 또는 전진에서
블레이드 후진 선회로 변경하는데 충분한 크랭크 핀의 각을 가지는 유리한 위치
에 있다는 것을 의미한다.그 위치 내에서는 오랜 시간동안 블레이드 피치를 고
정상태로 유지하는데 유리하다.한편 힘  및  의 변화범위는 크랭크
핀 각  이 충분한 운전범위의 각을 가지며,이 때 작용하는 힘은 근소하게 0
피치 영역으로 적어지게 된다.그러한 각 범위는 블레이드 피치 변화를 주기위
해서는 유리하다.그리고 허브에 부착된 프로펠러 블레이드 각각의 개선된 베어
링은 문고리 모양을 한 단일화된 모양의 베어링과 크랭크 핀 링을 포함하고 있
으며,외관상 어떠한 표면도 거칠지 않아야 하고 내면에는 방사상 간극을 가지
고 있어야 하며 기하학적 도형치수는 최적화 되어야만 한다.
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2.4블레이드 볼트의 설계 및 해석
2.4.1블레이드 볼트의 특성
블레이드 플랜지 접합부의 계산은 연결 볼트들의 정적상태와 동적 부하에 기
초를 두며 정적상태에서의 강도는 연결부위의 항복응력에 대한 안전계수적용으
로 결정된다.일반적으로 볼트는 최소 단면적과 소재에 따라 어떤 고정부하를
흡수할 수 있도록 되어있다는 것은 이미 잘 알려진 사실이다.또한 사전에 힘을
받고 있는 볼트는 그러하지 않은 볼트보다 주기적인 부하에 대하여 더욱 취약해
진다.한편 더욱 유연하고 보다 긴 볼트는 주기적인 부하에 대하여 더욱 강하게
견딘다.블레이드의 플랜지와 크랭크 핀의 연결은 집단적인 다웰(dowel)연결로
되어있다.그러한 경우 응력에 대한 판단은 볼트에 가해진 힘으로 결정된다.
볼트 그룹에 미치는 부하에 의하여 각 볼트는 식(2.9)∼(2.13)과 같이 상이한
부하방향에 따라 각각 다른 부하를 가지게 된다.블레이드 플랜지 및 크랭크 핀
링 양쪽모두 높은 수준의 강성을 가지고 있으며,볼트의 예비 조임은 변형이 일
어나지 않고,합성 전도 모멘트 은 존재하지 않으며,크랭크 핀 링에 대하여
플랜지 백업회전판과의 연결부분 변형은 거의 일어나지 않는다.전도 모멘트는
플랜지 모서리를 통하여 블레이드를 회전시키고자한다.
블레이드 플랜지의 강성은 블레이드 소재의 탄성계수가 매우 높기는 하지만
크랭크 핀 링과 볼트 소재와 비교하여 1/2이하 즉,2배 이상 적은 것이다.그러
한 경우 블레이드 플랜지가 부하를 받고 있는 동안 다른 한쪽의 연결부분은 유
연성을 가지게 된다.왜냐하면,플랜지와 크랭크 링의 접촉면은 계산결과에 따르
면 높은 압력으로 조여져야 하며,이때 어떠한 표면 거칠기도 소성변형을 피하
기 위하여 없어야만 한다.블레이드 플랜지의 높은 유연성은 나사산을 따라 균
등한 부하분포를 만들어주며 볼트 연결부의 피로에 견디는 능력을 증가시킨다.
플랜지 볼트 전단력을 예측하기 위하여,크랭크 링 평면상 중첩되는 부분과
블레이드 플랜지에 미치는 전단부하 및 뒤틀림 부하는 아래에 열거된 사항들의
적용에 의하여 예측된다.즉,블레이드 피치가 변화하는 동안 볼트에 미치는 부
하는 변하게 되며 강도예측을 위한 재분배 상태는 신중하게 다루어야한다.이
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경우 최대 전진상태 또는 최대전진상태에서 블레이드 후진시작 시 미치는 부하
를 수용할 수 있어야한다.즉,블레이드 플랜지와 크랭크 링 평면에서의  방향
마찰 전단력 ,블레이드 플랜지와 크랭크 링 평면에서의  방향 마찰 전단
력 ,블레이드 플랜지와 크랭크 링 평면에서의  방향 합성 전단력 ,블
레이드 플랜지와 크랭크 링 평면에서의  방향 합성 전단력  등이 있으며,이
와 같이 다음에 열거한 부하는 분석적인 계산을 위해서 중요하다.
이들은 허브에 미치는 반경방향 블레이드 부하 ,최대 전도 모멘트 ,
 축(반시계방향)으로부터 전도 모멘트 벡터 각 , 축(반시계방향)으로부터
베어링 링 힘의 벡터 각 ,블레이드 플랜지와 크랭크 링 평면에서 최대 스핀들
토크 ,크랭크 핀에 미치는 최대 힘 ,블레이드 하나에 미치는 축 토크




앞서 언급한 부하목록에 추가하여 그 다음의 상호작용 부하는 다음과 같다.
즉,베어링 링 측 방향 최대 부하 ,블레이드 플랜지와 크랭크 링 평면에서
의 최대 전단력 ,피스톤에 미치는 최대 힘 ,방출압력(reliefpressure),
블레이드 하나에 미치는 추력 ,전도모멘트에 의한 베어링 링의 최대압력 
등이다.
2.4.2최대부하 시 블레이드 볼트의 구조응답
1)최대 전진동력 상태에서 블레이드 플랜지와 크랭크 링 평면에 있어서  축



























2)최대 전진동력 상태에서 블레이드가 후진동작을 시작할 때 블레이드 플랜지




























3)전진 모드에서 전단평면내 추력을 포함한 힘의 합은  축 방향 및  축 방향










4)전진모드에서 전단평면 내 추력을 포함한 총 힘의 합성력은
  (2.45)




















7)후진모드로 시작할 때 전단평면 내 총 힘의 합성력은
   (2.48)










8)블레이드 피치 전진 방향에서 요구되는 볼트 평면에서의 가장 심한 상태의
토크는




9)블레이드 피치 후진 방향에서 요구되는 볼트 평면에서의 가장 심한 상태의
토크는
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     











     












치는 최대 총 압력은
   (2.54)
2.4.3블레이드 볼트와 크랭크 핀 응력에 대한 검정
1)볼트관련 일반적 정의 및 입력자료




 :응력집중계수 (3:롤 가공나사,4:절삭 가공나사)
 :볼트 간격의 각[]
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크랭크 링의 기하학적 입력변수는 소재 성능에 기초한 구조적 특성으로 정의
하는데 각각 다음과 같다(Fig.2.22참조).
 :링의 하부 허리 부 직경
 :베어링 링의 외경
 :베어링 링의 내경
 :크랭크 링의 강도와 강성을 고려한 링의 입술부 두께
 :링의 하부 허리 부의 반경
 :크랭크 링의 응력집중계수
Fig.2.22 Maindesignparameterofcrankring
크랭크 링의 주된 부하는
 :블레이드에 수직으로 미치는 힘
 :원심력에 의한 베어링 압력
:전도모멘트에 의한 압력
 :베어링 최대 총 압력
 :예압상태의 볼트응력









크랭크 링의 허리 부 가공에 의한 응력집중은 허리 부 가공 반경과 크랭크 링
입술 부 두께 비에 기초한다.즉,볼트 굽힘에 대한 응력집중계수는




의 함수이다.Fig.2.23은 볼트 언드컷트(undercut)부위의 가공반경에 대한 응
력집중계수를 보여주고 있다.




























 :전도모멘트 벡터 각[deg]
 :중립축으로부터 볼트 거리
:볼트 단면계수


















블록계수의 값이 0.8이하(3000톤급 선박=0.482)를 가지는 일반적인 쌍축 프로
펠러 추진에 있어서는 추진기에 형성되는 유체역학적 속도는 무시할 수 있기 때
문에 볼트의 구조강도해석은 허용응력과 비교하여 최대 부하상태의 볼트자체 응
력계산으로도 충분히 안전하다.이러한 경우 블레이드는 추력,토크,유체 역학
적 스핀들 토크 및 원심력에 의하여 부하를 받게 되고 원심 스핀들 토크는 블레
이드 위치와는 무관하며,이때 블레이드피치는 고려하지 않는다.그리고 앞서 열
거한 힘의 계수들은 블레이드의 어떠한 위치에서도 일정하다고 가정한다.
















플랜지가 크랭크 링으로부터 분리하지 않는다는 조건하에서는
-접합접촉의 보증을 위한 최소 예압  (=최대 볼트 힘의 70%)
-볼트의 실제 예압 로부터,
   (2.58)
3)크랭크 링의 응력 평가









   

    (2.59)















































































볼트는 접촉표면의 기울기에 의해 굽힘 모멘트를 받지 않으며,볼트 중심선에
대한 나사산 중심선의 경사에 의하여 굽힘 부하를 갖지 않는다고 가정한다.
2.4.4블레이드 볼트의 나사산 전단에 대한 점검
1)블레이드 볼트의 기하학적 도형과 소재 특성 (Fig.2.24참조)
(1)기하학적 특성
:나사산 직경,:미터 당 나사산의 수,:볼트의 나사산 길이
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(2)소재 특성
 :항복강도, :극한강도, :탄성계수, :포아송 비, :연신율
(3)부하 계산
 :블레이드 볼트의 인장력(볼트 응력계산으로부터)
Fig.2.24 Mainboltdimensions
2)블레이드 볼트의 기하학적 성능
피치 직경과 볼트 힘은 나사산 전단결정을 위하여 필요하며,피치 직경은 다
음과 같이 결정된다.[16]










이고(Fig.2.25참조),공칭직경  는 최소직경






여기서    이다.
Fig.2.25 Threadgeometryperformances
2.4.5블레이드 볼트의 부하분포
Fig.2.21에서 보는 바와 같이 플랜지 그림에 나타난 볼트들의 부하 및 응력
을 추정하기 위하여 좌표계 내에서의 볼트위치를 고정위치로 이용하였다.Fig.
2.26은 볼트 위치를 포함한 전형적인 블레이드플렌지 형태를 보여주고 있다.
 :1번 볼트의 위치 각(rad)
 :2번 볼트의 위치 각(rad)
 :3번 볼트의 위치 각(rad)
 :4번 볼트의 위치 각(rad)
 :5번 볼트의 위치 각(rad)
 :6번 볼트의 위치 각(rad)
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Fig.2.26Partoftheflangemapincludingboltspositions
     :1번 볼트의  좌표
     :2번 볼트의  좌표
     :3번 볼트의  좌표
   :4번 볼트의  좌표
   :5번 볼트의  좌표
   :6번 볼트의  좌표
   :1번 볼트의  좌표
   :2번 볼트의  좌표
   :3번 볼트의  좌표
     :4번 볼트의  좌표
     :5번 볼트의  좌표
     :6번 볼트의  좌표
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  좌표값은 다음 식과 같다.여기서  :i번 볼트의 위치 각이라고 할 때,
     이면,
 번 볼트의  좌표 :    
 번 볼트의  좌표 :   
     이면,
 번 볼트의  좌표 :   
 번 볼트의  좌표 :    
3)볼트 순서별로 미치는 힘의 계산
(1)전도모멘트  및  는 최대 전진동력 상태에서 식(2.9),(2.10)에 의거






















































프로펠러 블레이드는 선미에서 선수로 보아 시계방향으로 회전을 하고 있으
며,계산결과에 따르면 최대 전진동력 상태의 최대 인장력은 1번 볼트에 나타나
있다.
(2)전도모멘트  및  는 최대 전진동력에서 블레이드가 후진동작을 시
















프로펠러 블레이드는 선미에서 선수로 보아 시계방향으로 회전을 하고 있으
며,최대 인장력 역시 1번 볼트에 나타난다.
















프로펠러 블레이드는 선미에서 선수로 보아 시계방향으로 회전을 하고 있으
며,최대 인장력은 6번 볼트에 나타난다.
4)볼트순서별 응력의 계산
















2.5베어링 링의 응력 검정
2.5.1탄성이론과 베어링 링의 구조
크로스헤드형의 기계구조를 사용하는 가변피치 프로펠러 추진시스템은 유압피
스톤의 직선운동이 허브에 있는 프로펠러 블레이드를 회전시켜 피치를 변화 시
키는 회전운동으로 변환한다.이러한 피치변환 기구장치는 프로펠러 블레이드와
크로스헤드 그리고 액추에이터 조립 체 사이의 상호 간섭에 따른 인터페이스가
요구된다.이러한 인터페이스는 크로스헤드와 프로펠러 블레이드 핀 사이의 상
대적인 운동 또는 구성부품사이의 조정 불량에 따른 부적절한 상태를 조절할 수
있는 능력이 있어야한다.이러한 것을 가능하도록 하기위하여,전통적으로 두 가
지 형태의 베어링을 사용하여왔다.베어링과 크랭크 링 그리고 액추에이터 조립
체의 마모율을 조절하기 위하여,베어링과 크랭크 핀 링 사이의 접촉응력의 수
준은 반드시 규정사양 범위 내에 유지되도록 하여야만 한다.이것은 베어링 크
기에 따라서 결정된다.
통상의 경우,주어진 접촉응력 수준은 주어진 부하에 대하여 일정하게 유지되
며,컬러베어링은 관련 구성부품과 컬러 베어링 사이의 제한된 설치오차에 따라
조절되어야만 한다.컬러베어링의 성능을 향상시키기 위하여,링의 곡률반경을
증가 시키는 것이 바람직 할 수 있으며,그것에 의해서 컬러베어링의 접촉지점
에서의 접촉 응력을 감소시킬 수 있다.
그러나 컬러베어링의 폭이 베어링 상,하부 접촉면의 길이보다 적게 되면 베
어링의 강성을 감소시키고 반대로 베어링의 폭이 크게 되면 베어링과 허브 강성
은 증가하나 허브 몸체의 구조적 한계를 가지고 있다.또한 컬러베어링의 곡률
반경을 증가시키면 허브 몸체의 강성은 감소한다.
전형적인 가변피치 프로펠러 조립 체에 있어서 축과 회전하는 허브 몸체와 허
브 중심축에 수직으로 되어있는 블레이드 회전축에 대하여 허브 내에서 하나의
베어링저널을 가지며 이것은 크랭크 핀과 블레이드 축으로부터 원주방향으로 일
정하게 설치되고 허브 내의 크로스헤드에 설치된 액추에이터의 왕복운동에 따라
서 허브 내부 베어링저널을 통하여 블레이드 축들을 회전하게 한다.
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이와 같이 가변피치 프로펠러 허브 조립체에 위치하는 컬러 베어링의 구조설
계는 다양하게 고려하여야 한다.이러한 특수한 고안은 블레이드 작동장치와 상
호 연결된 회전 마찰표면과 함께 블레이드 핀 위에 저널로 구성된 회전 홈과의
사이는 서로 베어링에 연결할 때 신중히 고려해야한다.
컬러 베어링 형태의 가변피치 프로펠러는 다음과 같이 또 다른 방법으로 조절
될 수 있다.즉,블레이드 지지는 프로펠러 허브 내에 뚫어진 반경방향구멍에 설
치된 라이너 및 슬리브를 포함하고 있으며,이것은 블레이드 회전운동을 지지하
는 저널과 블레이드의 반경방향 부하와 굽힘을 지지하기 위하여 허브 내에 뚫어
진 구멍 내,외부 끝단에 설치된 베어링 링을 포함한다.이러한 형태의 베어링
지지는 필요한 만큼의 견고한 지지를 갖추고 여러 부품에 의한 누적된 허용오차
범위내의 부품의 느슨함을 제거하기위하여 각 부품들이 허용범위내의 면밀한 기
계가공이 필요하다.더욱이 그러한 베어링 지지는 프로펠러 허브가 내측 베어링
링이 있는 곳에서 그의 내부 표면이 가공되어야하며,나아가서 모든 베어링 부
품들은 허브에 키 또는 다른 방법으로 고정될 필요가 있다.
알려진 바와 같이 분해 가능한 베어링의 구조는 허브 구멍에 조립을 위한 내
부 나사산과 외부 원주 상에 나사산을 가지는 베어링 링을 포함하고 있다.이러
한 구조에 있어서,나사가 있는 링은 허브 구멍 어깨부위에 조립된다.이러한 형
태의 베어링 나사산은 허브 몸체의 어깨부위에 죄여질 때 한쪽 방향으로 예압되
어지는 이래로 베어링 링은 키 또는 핀으로 연결되는 것과는 달리 나사산으로
체결되어 자체적으로 풀어지려는 경향이 있으므로 베어링 링의 고정 및 구속에
대비하여 설계해야한다.프로펠러 허브의 반경방향으로 위치한 베어링의 분해방
법에 따른 특성은 기계가공에 대한 불량 부분을 쉽게 보정하고 여러 부품의 누
적된 허용오차 범위를 조절할 수 있다.또 다른 유리한 점은 블레이드 베어링을
쉽게 설치하고 분해할 수 있다는 점이다.또한 그것은 부품을 쉽게 조립할 수
있을 뿐만 아니라 프로펠러 허브 내부표면의 추가 가공작업을 수행하지 않아도
된다는 점이다.
베어링 링의 설치를 위하여 각각의 프로펠러 블레이드가 설치되는 위치의 반
경방향 구멍 내부가 기계 가공되고 연마된 허브 구조는 나사산 결합 구조를 갖
지 않는다.이러한 경우의 조절수단은 획일적으로 가공된 크랭크 핀 링과 컬러
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베어링허브에 가공된 베어링 링의 상호작용이 크랭크핀 링의 간극에 맞추어 베
어링 링의 가공여유범위 내에서 조절될 수 있다.가변피치 프로펠러 조립 체에
있어서 블레이드 베어링을 조립식으로 하는 경우는 베어링의 일정 부품을 포함
하여 그것에 미치는 여러 가지 단점을 내포하고 있으며,그것은 비실용적이고
내구성과 구조의 견고성을 감소시키고,또한 그것은 간단하지 않으며 제작비용
이 많이 든다.
다음사양은 허브를 포함한 가변피치 프로펠러 조립체에 있어서 허브로부터 반
경방향으로 설치된 복수개의 프로펠러 블레이드와 이들 블레이드 각각을 회전시
키는 수단에 대하여 설명하고 있다.몇몇의 비 선대칭 부하는 균등하지 않고,고
정된 정상적인 원심압력과 컬러베어링 구멍부위에 미치는 굽힘 모멘트 압력은
주 부하 즉 최대 베어링 압력과 최대 측면 블레이드 크랭크 링 힘 (F)으로서 작
용한다.컬러베어링의 부하분포는 Fig.2.13에서 보는바와 같이 원주를 따라서
삼각형형태의 비대칭분포를 이루고 있으며,앞의 계산식(2.25～2.30)과 같이 부
하분포를 구한다.
일반적인 식뿐만 아니라 베어링 입술 부위의 변형에 대한 추정은 컬러베어링
의 어떤 부위에서 발생하는 모멘트와 전단에 의한 변위,기울기에 대한 평가로
검토할 수 있다.응력 변형은 3차원평면상의 적분형식과 방정식의 해를 기초로
한다.기하학적으로 편향된 플레이트는 두 좌표와 뒤틀림에 대한 경계로서 표시
되며,좌표계는 Fig.2.16,2.17,2.18에서 이미 설명한바있으며,뒤틀림은 기울
기의 한쪽 방향에 대한 다른 쪽 방향의 증가 비에 의하여 측정된다.
Fig.2.27은 상부방향으로 (+)편향인 평면 경계에 대하여 일반적인 좌표계를
사용하고 있으며,전진방향과 일치하는  축에 평행하고  축은 블레이드방향과






한쪽방향으로 증가하는 변위 에 의하여 결정되는 꼬임각에 대한 것이다.그리




























































여기서, 는 컬러베어링 입술부위의 두께이다.
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4)컬러베어링 링의 구조에 작용하는 힘과 모멘트
외부에서 베어링에 가해진 부하상태에서 힘의 전달은 베어링의 부분부품인 컬
러 플레이트와 원통표면의 편평도에 달려있다.주어진 모든 조건하에서,블레이
드,컬러 베어링 그리고 크랭크 링의 상호 작용은 베어링 입술부위가 지정된 경
계조건까지 강제적으로 접합될 때 발생하는 컬러 베어링의 반력과 모멘트이다.
Fig.2.28에 컬러베어링의 구조상 힘과 모멘트의 관계를 보여주고 있다.
Fig.2.28 Forcesandmomentsonthestructureofthecollarbearing
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이러한 경우에 측면에서 생기는 변위들을 고려한다.예를 들면 최대 전진동력
상태 또는 최대 전진동력 상태에서 블레이드 후진 선회 등의 경우에서 이러한
상황이 고려되어야 한다.
한편 그것은 블레이드를 3개,4개 또는 그 이상을 가지는 프로펠러 허브 몸
체의 제한된 공간 내에서 발생하게 된다.컬러 베어링은 단위길이 당 힘  및
 에 기초하여 전단구조의 핵심부분을 가지는 외경  와 내경  의 원통 부
분이다.




















































편미분방정식 (2.75)를 충족시키는 함수  를 미분하고,모멘트를 구하기 위하










컬러 베어링은 정적으로 부정정계(indeterminativesystem)로서 중첩에 의한
미분방정식으로 변형변위에 대한 해를 구했다.일반적으로 Roark방정식[18]에 의
한 모멘트의 해는 식     를 사용하고 식(2.75)의 원통형 강성  는 플레
이트상수      으로 대신한다.고정된 모서리를 가지는 일반적인 원판
에 대한 식은 포아송 비,그리고 부가계수에 의한 내,외경의 직경 비에 따른 숫
자상 대입에 의하여 풀이를 한다.
컬러 입술부위의 변위를 추정하기 위하여,굽힘응력은 전단에 의한 변위와 함
께 계산한다.허브 바디 내의 베어링에 대한 변위는 무시할 수 없다.왜냐하면
허브 몸체가 갖는 원형의 관통 플레이트 부위는 매우 취약한 개방구멍을 갖는
부분이며,전단에 의한 변위는 총 변위의 중요한 부분을 점유할 수 있기 때문이
다.베어링 립의 두께가 내,외경 직경 차의 1/3보다 크거나(3000톤급 선박기
준),또는 최소한 그 차이가 1/6보다 클 경우의 풀이에 적용하며 만약 1/6보다
적다면 다른 방법의 해석에 따라야한다.
컬러 베어링 립의 해를 위하여 탄성 파운데이션이 아닌 상태에서 부하를 받고
있는 플레이트의 변위 값을 검정하고 이 변위로부터 최종적으로 주어진 파운데
이션 반력에 대한 분수가 1로 증가하면 추정치와 계산치 반력은 동등하게 된다.
이상과 같이 모든 무거운 하중의 경우는 정적으로 결정적인 전단력을 갖는다.
모든 경우에 대하여,굽힘 변위에 따른 전단 변위는 만약 전단변위가 크면,반력
의 한계 내에서 검토하여야만 한다.
전단변형의 고려는 필요한 설계 변경,개발에 있어서 필수적이다.컬러베어링
은 합성 굽힘 모멘트 벡터의 수직선에 대하여 대칭적으로 비 균등 부하분포를
갖는 원판에 해당한다.이러한 경우는 일련의 기초 링의 부하와 이러한 부하에
의하여 일어나는 응력과 변위의 합계로서 부하를 다룸으로서 해결할 수 있다.
실제로 부하를 받고 있는 여러 개의 링 부하는 필요로 하는 반경과 정밀도에 따
라서 다양한 부하분포에 따라 다시 해석되어야한다.일반적으로,크랭크 링에 대
한 컬러베어링 립의 부하 해석을 위하여 베어링 립의 반경길이에 대하여 1/5등
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분간격 폭으로 나누어 부하상태를 해석한다.
(5)컬러베어링의 구조해석을 위한 식은 다음과 같은 가정에 기초를 둔다.
① 컬러베어링은 평편하고 균일한 두께와 균질등방성소재(homogeneous
isotropicmaterial)이다.
② 두께는 최소한 횡단치수의 약 1/4이하여야한다.그리고 최대 변위는 두
께의 약 1/2이하이어야 한다.
③ 모든 힘,부하 및 반력은 컬러베어링표면에 정상적으로 작용해야 한다.
④ 탄성한계를 넘어서 응력이 미치는 플레이트가 존재하여서는 안된다.
논의의 편의를 위하여,향후 컬러베어링은 프로펠러 허브내의 다른 유사베어
링과 동일하다고 가정한다.앞서 설명한 모든 수식들은 수학적 해석에 기초하여
가설이 참인 상태로 수렴될 수 있도록 하였다.또한 이러한 수식들과 관련된 중
요한 부가적 사실은 환형플레이트(annularplate)의 플레이트 이론에 근거를 두
고 있다.컬러베어링의 작용은 립의 변위들을 포함한다.
중간표면(상부와 하부표면사이의 중간)은 응력이 미치지 않은 상태로 된다.플
레이트 평면 내에는 2축 응력이 존재한다.플레이트 내의 중심선은 원래 곡면형
태를 가지고 있으나 수직선으로 남아 있다고 가정한다.만약 플레이트에 응력이
미치면 플레이트 중심선으로부터 응력은 거리에 비례하며,최대응력은 플레이트
의 상부표면인 베어링표면에서 일어난다.작용하는 힘은 그것을 받는 베어링면
적에 따라 다르며,면적이 줄어들면서 0으로 수렴되어갈 때 최대의 응력을 받게
된다.베어링반경의 홈에서 최대응력이 발생되며,베어링 홈의 응력집중을 계산
하기위하여 다양한 반경을 사용하였다면 이를 평균하여 적용하여야 한다.베어
링모서리에 응력집중을 위한 홈이 없다면 반경값은 0이 되어서 응력은 무한값
(  ∞)을 가지게 된다.베어링 지지에 있어서 다양한 결합모서리 상태를 가
지며,이것은 자유상태,안내상태(영 기울기이면서 수직 자유운동)그리고 단순
하게 지지되거나 고정되는 여러 가지 베어링 지지구조를 갖는다.
Fig.2.29는 컬러베어링의 일반적인 모따기(undercut)홈의 구조설계상태를
보여주고 있으며,실제 베어링 모서리 상태는 다음 절에 나오는 식(2.81)을 통하
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여 응력집중계수와 더불어 계산된다.3000톤 선박의 컬러 베어링처럼 베어링 양
쪽 모서리가 고정되어 있으면,어떤 높은 응력에 대하여 균등부하를 전달할 수
있도록 하여준다.그러나 베어링 양쪽 모서리가 고정되지 않고 단순하게 지지된
컬러인 경우 베어링 자체의 응력감소는 유도할 수 있으나 대부분의 응력은 허브
몸체에 전달되어 허브 어셈블리의 구조를 약화시킬 수 있다.
Fig.2.29 Maindimensionsofthebearing
2.5.2컬러 베어링의 구조해석
컬러 베어링 립은 Fig.2.13에서 본 바와 같이 여러 가지 경계조건과 베어링
립의 일정한 두께에서 블레이드 플랜지와 크랭크 링에 의한 베어링의 부하분포
는 선대칭 부하 아래에 놓이게 된다.앞에서 계산한 바와 같이 수식에 적용한
변위,모멘트 및 계수의 값은 일반적인 부하상태를 계산하기 위하여 다음과 같
이 주어진다.
먼저 원형인 것과 원형이 아닌 경계를 가지는 컬러 립에 미치는 부하 아래에
서 평가하는 경우는 허브 바디의 부품들이 최대 전진상태에 있는지 그리고 최대
전진상태에서 블레이드가 후진 선회 상태에 있는지에 대한 것이다.굽힘 변형으
로 인한 변위는 전단변형이 또한 고려되어진 부가변위를 포함한다.베어링의 응
력과 여타 구조성능을 확인하기 위하여 다음과 같은 크기를 갖는 환형 플레이트
에 대하여 검토한다.즉 베어링 링 외경 ,베어링 링 내경 ,링의 립 두께
,홈의 반경  및 베어링 접촉표면 상의 언드커트(undercut)한 길이  등이다.
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전형적인 컬러베어링의 소재 성능에 대하여서는 인장강도 ,극한강도 ,탄
성계수 ,포아송 비 ,연신율    라 한다.베어링 컬러평면의 외부 반경 ,
컬러베어링 환형 평면의 내부 반경 ,베어링 립 두께  이고,베어링 반지름의
위치 에서 ∼는 a/b비에 따라 일정하며,∼ 을  비에 따른
부하상수라 한다.그리고  과  를 아래첨자로 사용할 때 각각은 반경방향 과
접선방향을 나타내며,, 와  를 아래첨자로서 사용할 때는 각각에 대하여 베
어링 내․외경 모서리에 대한 값,그리고 부하가 미치는 위치 또는 부하분포의
시작에 대한 값을 나타낸다.
변위  는 상부 쪽으로 양(+),즉 변위  가  의 증가와 더불어 (+)로 증가
할 때 기울기는 (+)이다.모멘트 는 상부 표면에서 압축이 일어날 때 (+),즉
전단력이 주어진 환형 단면의 내부 모서리 위에서 상부방향으로 작동할 때 (+)
이다.굽힘응력은 모멘트  와 다음 식으로부터 구할 수 있다.상수 ,,














































































































































































   
(2.79)





    
(2.80)
3)크랭크 링의 측면 힘에 기인하여 베어링 링 내부표면에 미치는 응력은 설계
범위 내에서 립 두께의 변동에 의하여 계산한다.부하를 수용하기 위한 베어링
면적은 Fig.2.30에 따라 투영면적의 정도로 추정한다.[19]




































4)굽힘에 의한 변위  는 기하학적 주 변수인 베어링 내,외경의 반경  그리
고  로부터 설계 범위 내에서 립 두께의 변동에 의한다.
 


















{1+ ν2 ba ln(ab)+ 1- ν4 (ab- ba)}× 116{1-(roa)4-4(roa)2ln( aro)}
1
2{(1+ ν)ba+(1- ν)ab}






Fig.2.32는 베어링 립의 두께에 따라 베어링 외경변화에 대한 베어링 표면
의 변위 변화를 보여주고 있으며,설계기준     ,     ,
    의 직경을 나타낸다.상기 그래프에서는 베어링 립의 두께가 얇을
수록 베어링 표면의 변위는 증가함을 보여주고 있다.따라서 베어링 립의 원통
형 강성에는 립의 두께가 많은 영향을 준다.



























Thickness  t  [mm]
Fig.2.32 Displacementduetobendingdependentonvariationof
thelipthicknessneardesigningrangeisintherangeof
designingdiameter   to   
ondifferentlipthickness









   
 
(2.85)
Fig.2.33의   은 베어링외경 표면의 각 변위 변화를 보여주고 있으며,설
계기준       ,      ,       으로서 식(2.85)
에 따라서 계산한다.그래프에서 보는 바와 같이 베어링 외경변화에 따른 베어
링 립의 강성변화는 매우 적다.




































   
 
×     (2.86)
8)총 변위는 굽힘모멘트에 의한 변위와 전단변위의 합이다.즉,
           (2.87)
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Fig.2.34는 립 두께와 변위와의 상호관계를 보여주고 있는데,여기서 변위
는 베어링 립 두께와 베어링 외경 변화에 따른 베어링 표면의 합산변위이다.설
계기준      ,      ,      로서 식(2.87)에 따라서
계산한다.그래프에서 보는 바와 같이 베어링 외경표면에 나타나는 합산변위는
얇은 베어링 립에서 높게 나타나고 있다.따라서 베어링 립의 두께는 베어링의
원통형 강성에 높은 영향을 준다.
이상의 결과는 Fig.2.32의 굽힘 모멘트에 의한 변위변화와 유사하게 나타남
을 알 수 있다.

























Thickness  t  [mm]
Fig.2.34 Totaldisplacementofsheardisplacementplusdisplacement
duetobendingmomentonthebearinglipthickness
  ∼ 에서,


   
   

   
   

(2.88)





   
   
(2.90)
9)최대 전진동력 상태에서 원심력과 굽힘응력에 의한 압력합계는
     (2.91)
10)최대 전진동력상태에서 블레이드 후진동작 시작 시 압력합계는
     (2.92)




   
    
×     (2.93)




   
    
×     (2.94)
13)최대 전진동력 상태에서 블레이드 후진동작을 시작할 때 굽힘모멘트에 의한
변위는
 










14)굽힘모멘트에 의한 변위는 최대 전진동력 상태의 설계범위 내에서 선택되는
립 두께에 대한 원주각 에 의한다.
 










15)Fig.2.35와 같이 최대전진동력 상태에서 굽힘 모멘트에 의한 변위와 전단
변위의 합계는
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    (2.97)
16)Fig.2.35에서 보는 바와 같이 최대 전진동력 상태에서 블레이드 각 후진으
로 운동시작 시 굽힘 모멘트에 의한 변위와 전단변위의 합계는
    (2.98)
Fig.2.35의 결과는 베어링 립의 두께가 설계범위(0.045m)에서 분석된 베어링
내경모서리의 원주방향 합산변위를 보여주고 있다.Fig.2.13에서 보는바와 같
이 가장큰 변위는 전도모멘트가 작용하는 평면과 일치하는 것임을 확인할 수 있
다.변위의 최소값은    근처에 위치하며,베어링의 원주방향 모서리를 따라
서 변위는 완만하게 변화하는 것을 알 수 있다.






























17)베어링 립의 두께를 20%범위 내에서 증감하여 비교분석하면,최대전진동력
상태에서 식(2.93,2.96)와 같이 원주각 에 따른 전단과 굽힘에 대한 변위를 분
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석하고 식(2.97)에 따라 합산한 변위는 Fig.2.36에서 보여주고 있다.이때,설
계두께인     ,    ,    에서 분석하였다.
그래프에서 보는바와 같이 베어링 립의 두께가 적어지면서 변위는 점점 커지는
것을 알 수 있다.






























18)베어링 립의 두께를 20%범위 내에서 증감하여 비교분석하면,최대전진동력
상태에서 블레이드 후진으로 시작 시,식(2.94,2.95)와 같이 원주각 에 따른
전단과 굽힘에 대한 변위를 분석하고 식(2.98)에 따라 합산한 변위는 Fig.2.37
에서 보여주고 있다.이때,설계두께인     ,     ,
     에서 분석하였다.이상의 그래프에서도 마찬가지로 베어링 립
의 두께가 적어지면서 변위는 점점 커지는 것을 알 수 있다.
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2.6.허브 콘의 설계 및 해석
2.6.1허브 콘의 일반적 특성
컬러베어링은 실린더부분을 가지는 허브 콘과 연결되어 있는 허브 바디의 일
부분이며,허브 콘은 허브에 볼트로 연결되어있다.Fig.2.38과 같이 허브 콘의
주 부하는 서보 모터 운전으로 발생하는 내부 압력이다.허브 콘은 원통형과 돔
으로 구성되어 있으며 플랜지를 갖는 원추형 통은 실린더 중심 반경의 약 1/10
두께를 갖는 얇은 셀이다.허브 콘의 내부압력이 널리 알려진 단순한경우의 멤
브레인 하중과 같이 분포된 하중을 받을 때 응력은 벽의 두께에 따라 일정하게
된다.운전 중 허브 콘은 자오선 멤브레인 응력을 받고 있으며,원주방향과 나란
히 작동하는 원주 상 멤브레인 응력과 일반적으로 벽 두께를 통하여 허브 콘에
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미치는 각양각색의 적은 반경방향응력을 받고 있다.부가하여,허브 콘 셀과 그
것을 지지하는 구조물의 부하,또는 물리적 특성에 의하여 굽힘 또는 전단응력
을 받을 수도 있다.
Fig.2.38 Longitudinalsectionofthehubcone
Fig.2.38에서 보는 바와 같이 허브 콘의 플렌지 볼트체결 부위의 급격한 두
께변화나 자오선경사의 급격한 변화는 그곳에 부하집중을 발생시키고 자오선 또
는 원주방향으로 작용하는 부하는 허브 콘 내의 자오선경사를 지나 축상으로 접
근하면서 정상으로 유지한다.허브 콘은 부하 및 자체 몸체의 축 상 대칭을 가
지며,원형 형태로부터 출발하여 어떠한 주선을 가지는 경향이 없다.허브 콘의
두께는 비교적 얇고(대략 원래의 곡률반경 1/10보다 적은 두께)급격한 두께
변화를 가지지 않으며,부하 압력선은 균등한 분포 또는 대칭으로 분포하고 그
것에 미치는 응력은 벽 두께를 통하여 대체로 균일하게 된다.그리고 이러한 경
우 반경방향 응력만이 중요하며 굽힘 응력은 무시 할 정도로 작게 일어난다.부
하를 받고 있는 상태에서 응력과 변형에 대한 식은 원통형과 원뿔형에 대한 식
이 적용된다.다만 적은 직경을 가지는 원뿔 부분의 굽힘 응력은 반드시 검토하
여야한다.
허브 콘의 플랜지 부분에 대한 해석을 위한 식계는 한쪽 모서리가 고정되어있
는 베어링 립과 같은 구조로 고려하여야한다.왜냐하면 허브 콘은 두개의 얇은
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벽을 결합한 셀이다.그리고 만약 균등한 부하 분포 하에서 결합부위에 굽힘 응
력을 가지지 않게 하기를 바란다면,반경방향 변형과 자오선 회전은 연결지점에
서 각 부분이 같아지는 상태로 제작될 필요가 있다.균등한 내부 압력 하에서
원통 부분은 같은 압력 하에서 동등한 두께의 원뿔 부분에 대한 식과는 다른 식
에 의한 반경방향 변형을 가질 것이다.반경방향 변형에서의 이러한 불일치는
결합부위와 가까운 곳에 굽힘과 전단응력을 일으킨다.내부압력  아래에서 허





 :콘 플랜지 두께
 :상대편의 볼트구멍 깊이
 :캠버를 포함한 볼트구멍의 직경
원통부분에서는
 :실린더 두께
 :실린더 평균 반경
 : 과  의 최소치
 :콘의 평균 반경
 :콘의 외부 반경




 :볼트의 공칭 직경
 :미터당 나사산 수
 :볼트 길이







2.6.2내부 압력에 의한 허브 콘 실린더에 미치는 응력
1)계수 값  는 콘의 길이 방향으로 연결된 부품의 특성을 나타내며,반경,포





    






2)원통형 부분과 원뿔 부분은 허브 콘을 구성하고 위에서 언급한바와 같이 부
하 상태에서는 서로의 경계선 상에서 단절되는 응력을 가진다.정확을 기하기




는 콘 부분의 최대 직경과 최소 직경을 기초로 한 계수이다.양쪽
모두 연결(원통형과 원뿔형)부에서  의 절대값은 반드시 5이상 이어야한다.
3)소재 특성에서 탄성계수  와 포아송 비는 Roark방정식의 강도 계산 결과
에 기초한 일련의 식에 의하여 계산되는 결합부내 응력 변형에 영향을 미치는
일련의 계수를 구한다.강도추정의 변화는 계수  와 콘 길이의 값 및 아래 식
에 따른 모서리 부하에 기초한 보조계수의 일차적 계산에 의한다.[18]












































(1)동시에 변화하는 허브 콘의 연신율 및 탄성 변형 범위 내 단면적이 갖는
계수는
      (2.101)
(2)콘의 고정치수에 대한 상관변형계수는[18]
 











    
(2.103)























































5)내부 압력  에 대한 아래 식은 허브 콘의 원추부분과 원통부분의 결합에 대


















L TA1q= b1R 1t21



















    
















허브 콘 실린더 구조해석의 편의를 위하여,내부압력은 플레이트 평면바닥에
미치는 축상 부하는 고려하지 않고 원통과 원추부분의 반경방향에 작용하는 표
면부하만을 고려한다.원추형 허브의 플레이트 바닥에 작용하는 축상 부하는 콘
과 연결되는 축상 구성부품에 미치는 압력과 균형을 이룬다.플레이트 바닥에
작용하는 축상 부하는 구조해석 방법에 따라서 Fig.2.39에서 보는 바와 같이
중첩되어질 수 있다.
6)다음은 축 방향 부하  에 대한 식이며,계수 그룹은[18]주어지는 반경방향




















(2)회전부하 아래에서 강성에 의한 변형은
   (2.112)
(3)원통형부분 내에서 변위는












(5)결합치수 -반경방향 확대에 따른 강성특성은
   (2.115)








여기서, 와  은 압력의 합이고 축 방향 부하 계수이다.그리고 전단력 영



















      
      
8) 그러므로 알고 있는 축 방향 부하  는  ×  ×   과 동등하고 콘과 실린더
사이 결합부위에서 단위길이 당 부하는 아래와 같다.
(1)전단력은











9)허브 콘에 미치는 응력 의 영향을 구하기 위하여





















    (2.125)
10)접선은 Fig.2.39와 같이 점 ,,  를 지나며,최대 등가응력은 점  에
대하여 기본응력  축 방향 (),기본응력  축 방향 (),기본응력  축 (반
경)방향 ()에 대하여 결정된다.
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Fig.2.39 Fragmentofthelongitudinalsectioninconjunctions
점 에 대한 Von-Mises등가응력은








11) 점  에서 또한 최대 등가응력은 기본응력  축 방향 (),기본응력  축
방향 (),기본응력  축 (반경)방향 ()에 의하여 결정된다.점 에 대한
본-미세스(Von-Mises)등가응력은




























12) 점  에서 등가응력은 기본응력  축 방향 (),기본응력  축 방향 (),
기본응력  축 (반경)방향 ()에 의하여 결정된다.점 에 대한 Von-Mises
등가응력은



































콘의 중심축으로부터의 인장은 콘의 가장 큰 직경의 중심에서 반경방향으로 콘
벽 쪽으로 향하게 된다.
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14) 허브 콘과 허브 바디의 확실한 결합을 위한,볼트머리에 걸리는 전단응력은
 





















나사산 전단응력은 소재강도의 상호관계 일치에 따른 소재의 효율에 기초하여
예측한다.볼트 및 너트가 동등한 소재강도를 가지면 나사산 효율   이
며,볼트의 전단강도 <너트의 전단강도이면 나사산효율    이고,볼트
의 전단강도 >너트의 전단강도이면 나사산효율   로 한다.여기서,
는 나사산 결합 부분의 길이()이다.
2.7콘 엔드 플레이트(ConeEndPlate)의 구조해석
2.7.1콘 엔드 플레이트의 구조 및 특성
Fig.2.40,2.41에서 보는 바와 같이 허브 바디의 일부분인 콘 엔드플레이트는
프로펠러 허브 조립 체의 강도 및 강성을 유지시키는 역활을 한다.유압 액추에
이터와 크로스헤드 및 콘 엔드 플레이트를 수용하는 공간을 가지는 프로펠러 허
브의 구조는 허브 콘을 조립하기 위한 볼트 구멍을 가지는 플레이트로 구성된
다.결합된 모서리 상태의 외주는 고정되고 내경부는 자유롭다.외주반경은 허브
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콘 플랜지부위로서 볼트로 고정되고 내경부는 크로스헤드 로드가 왕복운동을 한





주 부하는 피스톤과 콘 엔드플레이트 사이의 오일 압력이다.일반적으로 콘의
볼트 조임 부분,엔드플레이트 평면의 굳은 쪽(solidparts),블레이드 플랜지 결
합부위의 베어링 링과 웨브부위의 보강에 의하여 Fig.2.40에서 보는 바와 같
이 반경방향 변형을 제한하여 발생모멘트에 대비한다.부하의 종류는 내부 압력,
블레이드의 원심력 그리고 엔드플레이트의 작동부하이다.
엔드 플레이트의 변위는 일종의 탄성지지와 같이 허브 바디에 작용하는 베어
링 컬러를 잡고 있는 잔여 웨브들에 의하여 지탱된다.그러나 허브 바디를 지탱
하게 하는 응력변형의 추정을 단순화 하기위하여 고정체로 대신한다.엔드플레
이트는 구멍을 가지고 있으며,충분히 두껍다.실린더 벽은 팽창되지 않고 반경
방향의 변위가 작은 고정체라 생각할 수 있을 정도로 두꺼운 실린더 벽의 바닥




 :엔드플레이트 베어링 두께
 :엔드 플레이드 외경
 :앤드 플레이트 내경
 :피스톤 로드사이의 길이
 :캠버 크기












2.7.2콘 엔드 플레이트의 구조해석
1)굽힘응력 
허브 콘 플랜지 볼트 구멍에 대한 영향계수는   

이며,





엔드플레이트는 오일압력과 크로스헤드 로드에 의하여 부하를 받는다.크로스
헤드 로드는 크랭크핀에서 엔드플레이트 베어링을 통하여 부하를 전달받으며,
블레이드 전체수량중 한개에 해당하는 블레이드 부하가 크로스헤드 립에 작용하
는 것으로 기준을 정한다.그리고 엔드플레이트 내경에 미치는 변형을 추정하기
위하여,일반식뿐만 아니라 엔드플레이트의 모든 지점에 대하여 변위,기울기,
모멘트 그리고 전단 평가를 한다.
응력변형의 결정은 앞에서 소개한 식(2.70～2.76)과 같이 3차원 플레이트의
적분형태를 적용한다.편향된 엔드플레이트의 기하학적 도형은 두개의 좌표항과
꼬임각으로 표시된다.좌표계는 Fig.2.27에서 이미 소개된바 있으며,꼬임각은
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기울기의 한쪽방향에서 다른 쪽 방향으로 증가하는 증가 비에 의하여 측정된다.
Fig.2.43에서 일반적으로 플레이트는 상부쪽 변위가 (+)변위이고 전진방향과
일치하는  축과 나란히 놓여지며 블레이드 방향과 일치하는  축으로 설정한






의 한쪽방향으로 증가하는 변위  에 의하여 결정되는 꼬임각에 대











이다.응력변형 와 함께 구멍을 가진 플레이트를 기초로 하여 생성되는 식
(2.70～2.76)에서 사용하였던 바와 같이 엔드 플레이트에서도 같은 식으로 된다.
Fig.2.43 Platecoordinates,deflection,curvatures
andtwistforendplate
엔드플레이트의 미분식은 좌표계에 대하여 정적부정(indetermination)과 구조
해석의 적용방법에 따라 중첩에 의한 해석결과를 고려해야한다.모멘트의 해를
위하여 유사한    식에 의하여 변환되며,에 의하여서는      
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으로 대신한다.엔드플레이트의 경우에 대해서는 응력식들을 포아송 비의 숫자
적 치환,보조계수 내에서 결합되는 외경과 내경 비에 의하여 해를 얻게 된다.










































































































































































Fig.2.44는 베어링 구멍 반경 에 대한 굽힘응력 와 베어링 구멍 반경
에 대한 굽힘응력 을 보여준다.두께에 따른 엔드플레이트의 굽힘 응력은
엔드플레이트 두께보다 더욱 천천히 변하게 된다.엔드플레이트 두께를 설계 근
사 값인 0.07m 로부터 28% 감소를 시키면 굽힘 응력은 2.5% 증가한다.엔드플
레이트 두께에 따른 굽힘 응력 차이는  에서,△    ×  으로 결정되
고 Fig.2.45와 같은 굽힘응력 그래프가 된다.
- 89 -
















Thickness   t  [mm]
Fig.2.44 Bendingstressdependentonthickness
andendplatebearingholeradius























3)원주 길이 당 부하에 의한 전단응력은 다음과 같다.
  






내부 표면에 미치는 베어링 응력은 축 방향 피스톤 로드의 힘에 기인 한다.
Fig.2.46에서 보는바와 같이 피스톤 로드의 굽힘 모멘트는 측(lateral)방향 피
스톤 로드 힘  에 베어링간의 거리  를 곱한 것이다.베어링 면적은 투영면적
























       (2.140)
여기서,각 변위   

,전단탄성계수   
    
이다.
(6)총 변위는
     (2.141)
2.8허브 바디 내에서 작동하는 구성부품에 대한 구조해석
2.8.1내부 압력에 따라 피스톤에 미치는 응력
비교적 가볍고 얇은 벽의 실린더구조 내에 있는 액추에이터의 피스톤-실린더
조립 체는 신중한 고려가 필요하다.비교적 높은 유체압력에 의하여 운전되는
기구를 구성하는 실린더 벽은 비교적 두꺼운 두께를 가지며,그것은 조립 체의
운전을 위하여 작용하는 유체압력에 의하여 팽창한다.허브 콘 내의 압력으로
변형될 수 있으며,허브 콘의 탄성한계 내로 팽창하는 허브 콘 벽과 더불어 실
린더 벽과 함께 밀폐상태를 유지한다.피스톤 조립 체는 슬리브 내에 실린더 로
드를 포함하고 있으며,내경을 갖는 뒤쪽 부분은 조립 되는 곳의 로드 외경보다
직경이 작다.피스톤은 축 중심부에 고정된 플레이트로서 외부 쪽의 모서리는
자유상태에 있는 것으로 생각할 수 있다.식 (2.70～2.76)은 포아송 비,컬러베어
링과 엔드플레이트의 외경과 내경에 의하여 계산된 해와 계수로서 사용된다.
그리고 피스톤 너트는 연결봉(크로스헤드끝단)을 피스톤에 견고하게 고정하며
피스톤 상에 조립공간을 두고 있다.피스톤 두께는 높은 작동 유압에 대하여 잘
견딜 수 있는 두께로 선정하여야한다.이와 같이 피스톤 자체는 지금까지 고안
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되고 개선된 조절수단의 도움 없이 본질적으로 균등한 부하를 갖추며,크로스헤
드에 연결 되는 모든 연결방법에 의한 길이변화에 대한 보상을 할 수 있게 되어
있으며,피스톤은 블레이드 선회 장치 및 연결구조가 마모되더라도 크랭크 핀과
각종 연결장치 에 균등부하를 유지할 수 있도록 하는 조절수단과 더불어 적용이
가능하도록 되어있어야 한다.[20]
다음은 피스톤의 기하학적 형상 및 소재특성과 적용된 부하에 의하여 피스톤












적용부하로서는 내부압력 를 택한다.
Fig.2.47 Longitudinalsectionofthepiston
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3) 피스톤의 구조적 특성 및 성능 평가
피스톤의 구조적 특성과 성능을 평가하기위하여,상이한 피스톤반경의 응력과
변위의 계산은 다음과 같이 이루어지며,응력과 변위를 측정한 반경 ,반경 
의 두께 ,반경  에서 일정한 플레이트 휨 강도 ,가 일정할 때 평균 강
도 ,압력부하의 내부반경 이며,피스톤 특성을 구하기 위한 반경은 식






(1)상이한 반지름의 원뿔형 피스톤 두께는 또한 외부 및 내부 반지름의 함수




    (2.143)































(2)상이한 반지름의 원뿔형 피스톤의 강성은 또한 피스톤몸체의 원뿔 각 
에 의한 두께의 함수이며 다음 식으로부터 구한다.
 
 
    
(2.144)
식 (2.143)에 기초하여 콘의 상이한 각에 대한 원뿔형 피스톤의 강성은 Fig.
2.49에 제시되어 있다.콘의 각 감소에 의하여,피스톤의 강성은 증가한다.강
성의 차이는 피스톤반경의 증가와 함께 변하게 되며,그것은 보다 적은 콘의 각
을 가지는 피스톤의 강성은 보다 큰 콘의 각을 가지는 피스톤 강성보다 더 천천
히 감소한다.콘의 각을 에서 로 감소하게 되면,강성은 22.3% 감소하게
되고 콘의 각을 에서 로 감소하게 되면,강성은 28.8% 감소하게 된다.
만약 축 방향 치수가 제한되어있지 않다면 콘의 각은 더욱 작게 적용하는 것이
유리하다.실선은 의 콘 각도,점선은 의 콘 각도,대시 점은 의 콘 각
도에 대한 결과를 나타낸다.































































































    































































    











































































































































































































































(3) 세로 단면도에 있어서 회전각 ,변위 ,그리고 전단  의 경계치는 피스
톤의 외부 및 내부 반지름과 포아송 비 사이의 상호관계에 의하여 결정되는 상
기 상수에 의하여 계산된다.





   
  
  
    (2.149)
 
 




   
  
    
(2.151)
(4) Fig.2.47과 같이 피스톤의 반경 에서 피스톤 변형은 피스톤 두께를 통
한 강성에 따라서 고려된다.이 변형은 피스톤 로드에 고정되어 있는 피스톤의
품질로 결정된다.피스톤 규격은 설계상 적합하고 그 크기는 최소가 되어야 한
다.Fig.2.48의 결과는 평균적인 콘 각을 기준하여 피스톤의 반경차이에 따른
피스톤두께의 변화를 보여주고 있다.







   (2.152)
Fig.2.50과 같이 반경 b에 있어서의 각 변위는 피스톤 중심보스길이 방향
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의 두께증가와 더불어 그 값은 감소한다.설계상 결정된 피스톤 중심보스의 두
께(0.09m)가 적음에도 불구하고 상기 그래프에 보는바와 같이 변형 값은 충분히
적은 상태이며,계속하여 두께를 많이 증가시킨다하여도 매우 완만하게 변형 값
은 줄어들게 된다는 것을 알 수 있다.따라서 설계상 선택되는 피스톤 중심보스
의 두께 0.09m 는 작동압력에 대한 피스톤변형의 행태가 안전계수(약 2)범위
내에서 충분히 안전하다고 볼 수 있을 것이다.


























    (2.153)
(6) 반경 에서의 변위는 (Fig.2.51)






































피스톤 두께와 상이한 운전압력상태에서의 피스톤 축상변위를 고려할 때 피스
톤 씰의 물리적 강성은 매우 중요하다.이것과 관련하여 피스톤 두께를 좀더 두
껍게 한다면 피스톤모서리의 축상변위는 감소할 것이다.오일압력 아래에서의
피스톤 변형응답에 대한 예측 또한 중요하다.피스톤과 로드의 직경비(3.194)와
피스톤과 피스톤설치표면 직경비(3.808)는 설계상 충분히 고려되고 있으며,피스
톤몸체의 원주상 변형변위는 피스톤구멍표면과 피스톤로드와 결합하고 있는 결
합면의 변형을 일으킨다.피스톤의 결합표면과 구멍근처의 변형은 접촉압력과
등가응력을 증가 시킨다.
Fig.2.50에서 나타난 결과와 같이 피스톤 보스 근처의 반경 b의 각운동에
의한 변형은 상이한 압력 하에서 피스톤 두께의 증가와 함께 감소하는 경향을
보이고 있으며,피스톤 두께의 큰 증가는 어떠한 압력조건하에서도 피스톤변형
은 감소하게 되고 이러한 유사경향은 축 방향 변위에도 미치게 된다.
(7)반경 에서의 회전에 의한 각변위()는








(8) 반경방향 응력을 일으키는 굽힘 모멘트의 일반식  와 접선응력을 일으
키는 굽힘 모멘트  는






















Fig.2.52의 결과와 같이  반경에서의 각 변위는 피스톤 외부와 내부 모서
리 사이의 중간근처에서 최대값을 가지며,피스톤 중 가장 높은 값은 피스톤 중
심보스의 구멍근처에 위치한다.피스톤 중심보스와 외부모서리 사이의 두께 및
강성은 그 값이 너무 작아서 각 변위에 영향을 거의 주지 않는다.최상의 피스
톤 두께 선정은 피스톤소재와 기하학적 형상에 대하여 합리적인 안전계수를 적
용하여 선정하여야 할 것이다.








































,   
 

,     (2.157)


























피스톤의 내,외부 반경의 정압응력이 일정한 상태에서 반경방향 응력 (인
장)의 증가와 접선응력  (압축)의 증가로 인하여 Von-Mises응력은 피스톤 외
부에 압축을 일으키며 증가하게 된다.그러나 그해는 피스톤구멍과 설치표면의
인장효과는 계산되지 않으나 그 응력은 더 크게 될 수 있으며,복잡한모양의 판
형구조 해에 의하여 예측할 수 있다.보다 정확한 판단기준은 유한요소 모델링
의 적용에 있다 할 것이다.
콘 각에 의한 등가응력은 Fig.2.54에 나타나 있으며,그 결과는 피스톤 콘
각의 감소와 더불어 Von-Mises응력은 감소한다.실선은 의 콘 각을,점선
은  그리고 대시 점은 (설계기준)콘 각도에 대한 값을 표시한다.
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(10)정상응력에 대한 최소 안전계수(Fig.2.55)
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2.8.2슬라이딩 블록 및 크랭크 핀의 굽힘과 전단응력의 계산
1)기하학적 도형,소재특성 및 부하자료
(1)슬라이딩 블록 및 크랭크 핀의 기하학적 특성(Fig.2.56)
 :크랭크 링 핀의 직경[]
 :크랭크 링 핀의 길이[]




:슬라이딩 블록 소재 코드













여기서,베어링 면적       이다.































2.8.3크로스 헤드 립과 피스톤 로드의 응력 계산
1)크로스헤드 립의 기하학적 특성 및 소재특성
(1)기하학적 정의 (Fig.2.57,2.58,2.59)
 :립 두께[]
 :슬라이딩 블록 높이[]
 :슬라이딩 블록 캠버[]
 :크로스헤드 립 폭[]
 :블레이드 수
 :코너 반경[]
 :피스톤 로드로부터 슬라이딩블록 베어링 표면의 중심까지의 반경[]
 :피스톤 로드의 외경[]
 :피스톤로드의 내경[]
 :미터 당 나사산의 수
 :볼트 결합부의 길이[]
 :엔드플레이트 부시로부터 크로스헤드 후부 면까지의 거리[]
 :피스톤로드 부시로부터 크로스헤드 후부 면까지의 거리[]
 :피스톤로드의 전이 반경[]
 :피스톤 너트의 두께[]
 :피스톤로드의 나사산 부위 직경[]
 :미터 당 피스톤로드의 나사산 수
(2)소재에 대한 정의
:크로스헤드 소재 코드
















3)굽힘 모멘트  는
 






4)코너 반경에 의한 크로스헤드 립의 응력집중은 립의 두께  와 반경  의 비
에 기초한다.





































여기서,전단면적   이다.
8)굽힘과 축 방향 힘에 의하여 피스톤로드의 응력을 예측한다.크로스헤드에 있
는 각각의 슬라이딩 블록은 수직 축으로부터 각  로 놓여있다.모멘트  는















   (2.171)




















11)최대의 피스톤로드 굽힘 모멘트는  에서(Fig.2.58참조)
    (2.174)
고정값  에 대하여,힘  는 식(2.159)에 따라서 피스톤이 움직이는 동안
일정하게 되나 로드의 굽힘 모멘트는 식(2.160)에 따라서 변하게 된다.또한 축
회전에 따라서 굽힘 응력은 변하고 응력은 저주기의 변화를 가진다.엔드플레이
트 베어링과 크로스헤드 전면 부까지 거리가 달라짐에 따라 굽힘 모멘트의 변화
는 다음그래프 Fig.2.61과 같이 된다.
























최대 전진모드에서 서보피스톤에 미치는 운전압력은  이며,피스톤로
드의 거리    에서 블레이드 피치는 고정되고 이때 굽힘 모멘트는 최대
로 증가하게 된다.Fig.2.61에서 보는바와 같이 피스톤로드의 최대후진위치
   에서 굽힘 모멘트는 최소로 되며 최대치와 비교하여 약 4배의 차이
를 보여주고 있다.이러한 경우 피스톤로드에 미치는 응력영향은 반드시 검토하































최대 전진모드에서 서보피스톤에 미치는 운전압력은 이며,피스톤 로
드의 거리    에서 블레이드 피치는 고정되고,이 때 응력 또한 최대로
된다.Fig.2.62에서 보는바와 같이 피스톤로드의 최대후진위치인   에
서 응력은 최소로 되며 최대치와 비교하여 18.4%의 차이를 보여주고 있다.이
러한 경우 피스톤로드에 미치는 응력영향은 최대후진위치에서 최대 전진위치까
지 피치가 변화하는 동안 반복적인 저주기의 부하를 받게 된다.
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12)피스톤 로드로부터 크로스 헤드로의 변화에 의한 피스톤 로드 응력집중은
피스톤 로드의 반경과 직경 비에 의한다.따라서 

에서
   (2.176)










14)100  극한강도의 강철에 대한 노치 민감도는 다음 방정식에 의하여 추정
될 수 있다.




15)피로강도 감소계수  는












2.9허브 어셈블리 구조설계 요약
선박용 가변피치 추진시스템을 구성하고 있는 핵심 분야인 허브 어셈블리의
구조설계를 위한 각 구성부품의 기계적 특성을 결정하기위하여 구조역학관련 제
반 방정식을 적용하였으며,허브 구성부품의 구조설계를 위한 알고리즘 구성은
첫째 블레이드와 컬러 베어링 허브의 구성부품에 작용하는 힘,그리고 굽힘 모
멘트의 값과 방향을 결정하였으며,둘째 크랭크 핀 링의 직경에 따라 힘과 굽힘
모멘트로부터 컬러 베어링 허브에 미치는 압력분포의 결정과,셋째 허브 축으로
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부터 크랭크 핀 링 중심과 핀 중심까지 거리차이에 따른 압력분포의 결정,넷째
최대 전,후진상태에서 반경방향 힘의 값과 방향결정,다섯째 피치설정을 위하여
피스톤 힘이 크랭크 핀 링에 전달하는 크랭크 핀의 최적 각위치의 할당,그리고
끝으로 블레이드볼트,허브 콘 볼트 및 프로펠러 플랜지볼트에 대하여 설계하였
다.또한 허브 구성부품의 구조응답(응력,변위,변형 등)은 원주 상 다양한 각
위치에 대하여 계산하였으며,컬러베어링,크랭크 핀 링,콘 실린더,엔드플레이
트 및 피스톤의 구조응답은 탄성이론의 바탕위에서 Roark방정식의 환형 판 부
분을 적용하였다.슬라이딩블록의 구조응답은 자유운동을 하는 사각 판으로 해
석하였다.그리고 제3장의 허브 어셈블리 모드 변형특성 해석에 있어서는 제2장
에서 도출한 구조설계 결과에 따라 제작된 이러한 허브 구성부품을 조립하고 통
합하여 분석하고 문제점을 도출하여 개선방향과 개선점에 대하여 검토한다.
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제 3장 가변피치 프로펠러 허브
어셈블리의 모드변형 특성
3.1허브 어셈블리의 기하학적 특성 및 역할
Fig.3.1에서 보는 바와 같이 허브내의 구성부품은 서보모터를 포함한 가변피
치 프로펠러 허브부품은 복잡한 형태로 조립되어 있으며 구성부품의 소재는 대
별하여 탄소강과 황동으로서 탄성계수의 값이 서로 간에 2배인 소재로 구성되




가변피치 프로펠러의 허브 조립 구성부품은 다양한 저주기 부하를 받고 있으
며,큰 하중을 받는 부품은 크랭크 링 핀과 슬라이딩 슈,그리고 피스톤과 크로
스헤드 결합표면의 접촉면 등이 여기에 속한다.컬러 베어링은 최대 전진상태에
서 프로펠러 블레이드의 전도(tipping)동작에 따른 추력과 토크에 의한 반력을
흡수하고,허브바디는 허브의 교각부위에서 최대 접촉압력과 등가응력을 갖는다.
허브에 있어서 등가응력이 높게 나타나는 곳은 크로스헤드 엔드플레이트 부위
와 블레이드 플랜지 그리고 크랭크 링 모서리 가까이에 있는 허브의 플랜지 설
치부위인 교각부분 안쪽에서 발생한다.그리고 허브 바디에 미치는 또 다른 최
대 응력은 크로스헤드 로드의 압축에 의한 크로스헤드 엔드플레이트 베어링의
안쪽에서 발생한다.
피스톤과 크로스헤드 한 쌍의 가장 높은 응력은 피스톤 결합 내부표면과 크로
스헤드 로드의 결합 외부표면의 경계선상에서 발생하며,유압에 의한 굽힘 모멘
트에 기인하는 최대 등가응력은 피스톤 내부 결합표면의 중앙부에 발생하고 그
곳의 최대 등가응력 수준은 설정된 안전계수와 함께 허용응력을 초과하지 않아
야 한다.[22]~[25]
따라서 앞에서 언급한 바와 같이 구조해석상 가장 취약하게 나타날 수 있는
허브바디의 교각부분,크로스헤드와 피스톤설치부위,슬라이딩 슈와 크랭크 핀
간섭부분 및 크랭크 링 핀에 대하여 다음과 같이 세분하여 분석하고자 한다.
3.2허브 바디
베어링 구성부품은 주조된 허브 몸체의 원주를 따라 배치된 블레이드 설치용
원형구멍에 설치된다.이 베어링 구성부품은 원주방향에 따라 놓여 있으며 합성
력에 의하여 날개 끝단에 미치는 최대값의 전도(tipping)모멘트를 갖는다.이
전도 모멘트는 프로펠러 블레이드 플랜지가 받쳐주게 된다.
이상의 언급한 베어링 크랭크 핀 링은 타의 각도 35도(최대),최대 전진상태에
서 전도 모멘트가 최대값을 가지는 블레이드 위치에서 최대 접촉압력 분포상태
를 취하며 회전 가능하도록 설치되어 있다.이러한 크랭크 핀 링 베어링은 프로
펠러 블레이드와 허브몸체를 결합시켜주는 기능을 가지며,블레이드 플랜지와
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허브교각에 부하를 형성하는 컬러 베어링은 Fig.3.2에서 보는 바와 같이 허브
교각 위치에서 가장 큰 접촉압력을 가지며,이곳은 최대 전진상태에서 프로펠러
블레이드 추력과 토크의 전도 동작에 의한 반력을 흡수한다.
이것 외에 블레이드와 컬러베어링의 접촉부의 유체역학적인 마찰력은 핀의 부
하를 증가시키고 피스톤 왕복동작에 의하여 발생하는 등가응력이 증가하게 된
다.언급된 다양한 힘에 의한 블레이드 베어링에 미치는 응력은 위에서 밝혀진
어떤 일정방향의 부하에 대하여 유압,원심력 등에 의하여 발생하는 응력이 각
각 가감된다.만약 마찰력보다 크게 되면 양면은 서로 미끄러질 것이며,마찰계
수는 어떤 정(+)의 값을 가지게 되고 그 값이 부(-)로 되면 어떤 간극을 의미하
는 것으로서,만약 접촉범위가 크랭크 링의 굽힘과 허브변형에 의하여 멀리 떨
어진 영역에서 접촉하게 되면 간극은 Fig.3.2의 최소값과 같이 부(-)의 값(반
대편은 압축상태)으로 될 것이다.
Fig.3.2 Contactpressureonthehubcollarbearing
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Fig.3.3에서 보는 바와 같이 높은 값의 등가응력은 허브의 엔드플레이트와
플랜지 사이의 교각부위 안쪽에 위치하는 것을 알 수 있다.앞서 언급한 바와
같이 허브의 등가응력 최대값은 블레이드 최대 전진상태의 위치에서 크로스헤드
로드에 의해 압축을 하고 있는 상태의 베어링 엔드플레이트 내에서 발생한다.
Fig.3.3와 같이 엔드플레이트 고정부위는 콘 접촉부 상하 돌출부에서 콘 방
향으로 변형된 상태의 결합부위 변형에 따른 굽힘이 일어난다.허브 후미 쪽에
있는 컬러베어링 하부표면에 미치는 유체압력으로부터 굽힘 모멘트에 의한 164
의 높은 등가응력을 가진다.베어링 엔드플레이트 노치부위의 응력집중은




Fig.3.3,Fig.3.4의 결과에 따르면,엔드플레이트의 최대 응력이 미치는 곳
은 수평 대칭축과 아랫부분의 수직 대칭축이다.이러한 종류의 응력분포는 장비
에 미치는 3종류의 부하에 의한 영향에 기인한다.즉,블레이드에 미치는 추력,
실린더 콘 내부 유압 그리고 프로펠러 조립 체의 무게이다.엔드플레이트가 대
칭축 형상을 가지는 경우에는 원통형 굽힘에 따른 변형을 수용한다.
등가응력은 전단응력을 포함하고 있으며 엔드플레이트에 미치는 영향은 그렇
게 크지는 않다.원통형 굽힘 모멘트에 의한 엔드플레이트의 주된 찌그러짐 현





컬러베어링을 통한 블레이드들의 상호동작과 엔드플레이트 표면에 미치는 유
압이 컬러베어링을 휘어지게 하고 엔드플레이트 베어링 부분에 미치는 등가응력
을 증가시킨다.그리고 Fig.3.4에서 보는바와 같이 그의 최대 변형 값은
0.1mm 이하이다.이러한 베어링의 변형 값은 서보모터 연결장치의 반복운동에
영향을 주지 않는다.허브 내부는 기름으로 채워져 있고 압력은 대략 11로
유지되는 것으로 하였다.
3.3크로스 헤드 상의 피스톤
블레이드를 회전하기 위한 동력장치의 일반적 구성은 크로스헤드의 안내 홈과
이곳에 있는 슈(shoe)의 자유 동작에 따른 크랭크 링의 구성부품으로 이루어져
있다.서보모터 실린더는 크로스헤드 엔드플레이트에 설치되어있고 로드의 한쪽
끝단은 유압으로 작동되는 실린더 내의 피스톤에 연결되어있으며,프로펠러축
돌출부와 연결되는 부싱은 피스톤 반대편에 위치하며 중공 축 내부에서 미끄러
져 삽입되도록 설치되어있다.
Fig.3.5에서 보는 바와 같이 크로스헤드는 크랭크링 핀이 설치되도록 안내
홈을 갖추고 있으며,크로스헤드는 일체식으로 체결되어있고,크로스헤드 로드는
중공축으로 되어있으며,뒤쪽은 피스톤과 앞 쪽은 프로펠러축의 돌출부와 크로
스헤드 부시 사이의 슬리브 형 베어링으로 연결되어있다.
피스톤과 크로스헤드(Fig.3.5,Fig.3.6)는 프로펠러축의 중심구멍 외부에 있
는 크로스헤드 미끄럼 베어링을 포함하여 중심구멍을 가지는 축상에 설치된 프
로펠러 블레이드를 위한 유압 왕복동 서보 모터를 구성한다.크로스헤드로드에
설치된 서보 모터 피스톤은 로드의 끝단에 유압으로 작동하는 피스톤(Fig.3.5
의 왼쪽)이 로드위에 삽입되고 크로스헤드 오른쪽은 돌출부와 삽입되어 부싱
(Fig.3.5의 오른쪽)과 연결된다.
언급한 부싱 주위의 회전하지 않는 슬리브는 부싱내부 끝에 있는 도탈밸브






선박의 운항조건에 따라 하루에도 수백 가지의 다양한 블레이드 피치로 운항하
는 상태하에서의 각 구성부품은 다양한 저주기 부하를 받게 되고,Fig.3.6에서
보여준 결과에 의하면 최대 부하 위치는 크랭크링 핀에 속하는 접촉면 부위와
슈의 접촉면 부위이며,그 외에도 피스톤접촉면의 압력(168)과 크로스헤드
몸통부 표면 압력(154.2,Fig.3.8)이다.
주된 부하는 블레이드의 가장 큰 저항값이 발생하는 최대전진 상태하의 35도
타각에서 고정될 때 대부분 일어난다.위에서 언급한 것과 같이 블레이드 베어
링에 결과적으로 미치는 합성 유체 전달력은 오일압력과 블레이드에 미치는 원
심력으로부터 도출된 부가적인 응력으로서 가장 큰 응력을 받고 있다.
(a)Equivalentstresses (b)-displacements
Fig.3.7 Equivalentstressand  displacements
ofthepistononthecrossheadrodsetting
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그러한 부가적인 응력은 선택적으로 유압이나 혹은 원심력에 기인하여 가해진
유체 부하나 블레이드의 다양한 피치와는 독립적으로 베어링 응력으로부터 가감
될 수 있다.부가응력의 가감은 유압과 원심력에 기인한 베어링 응력의 1/2까지
증가할 수 있다.
피스톤과 크로스헤드 한 쌍에 미치는 최고 응력은 피스톤내부 설치표면과 크
로스헤드설치표면 바깥쪽의 경계영역에서 발생한다.유압으로부터 피스톤 원주
상에 분포된 굽힘 모멘트에 의한 최종 등가응력은 피스톤 Fig.3.8의 내부설치
표면 중간부위에서 일어난다.그러나 그곳에서의 등가응력 수준(156.31)은
허용응력을 초과하지 않는다.최대 전.후진상태 하에서 피치고정을 위한 운전절
차에 따른 크로스헤드는 복잡한 부하를 가진다.피스톤이 설치되어있는 크로스





 수직평면상 가장 큰 변위 값은 ,그리고 방향이다.가장 큰 변위는
피스톤 결합부 및 로드 컬러부위에 발생하고 가장 큰 변위의 절대값은 로드 설
치표면의 중간부위 근처에 발생한다.
피스톤에 작용하는 11 의 압력은 Fig.3.10에서 나타난 바와 같이 피스
톤 부시와 크로스헤드 로드의 설치부위 사이의 접촉구역에서 가장 큰 등가응력
과 변형이 일어난다.방향 변위는 평면 내에 고정되어 있으며,이와 동시에
피스톤 부시의 직경은 충분히 커야 하고 연결은 강화 되어야 하며,피스톤은 너
트에 의해 크로스헤드로드에 정밀하게 밀착되어 조여지고 슬라이딩 조립 방식에
따라 크로스헤드 로드 상에 설치되어있다.
너트,피스톤 그리고 크로스헤드로드의 설치부위 강성은 분해 조립이 가능하
여야 하고 내구성이 있어야하며 피스톤에 미치는 압력에 따른 슬리브 접촉표면
은 높은 응력에 견딜 수 있도록 배려되어야 한다.저 주기 부하운전 하에서 발
생할 수 있는 어떠한 문제점도 지장을 주지 않도록 허용응력에 대한 안전계수는
충분히 높아야만 한다.그러나 한편 이러한 안전조치는 전체적인 구조물의 무게
를 증가시킨다는 것을 간과해서는 안 된다.
Fig.3.10  strainofthepistononthecrossheadsetting
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Fig.3.11의 결과와 같이 피스톤과 로드 설치 표면의 접촉면내의 최대 변위
는 0.1685(절대값)이다.그 값은 피스톤의 슬라이딩 박음에 대한 허용공차
(0.025)보다 더 크게 되어 피스톤과 로드의 결속을 약화시킨다.이와 같이
Fig.3.10의 결과에서 변위는 피스톤 결합부위로부터 0.037의 거리상에서
최대값을 가지며 이것은 대략 피스톤부시 길이의 1/3에 해당한다.
Fig.3.11 Displacementsofthepointsonthecross
headsettingplaceforpiston
피스톤 부시의 가장 큰 치수증가 요인은 피스톤 디스크의 변형 때문이다.변
형의 분포는 크로스헤드 로드상의 피스톤설치 상태에 따라 결정되며,평면상
(Fig.3.12)변형은 방향에 속한 최대 크기의 전단을 나타내고 있다.피스톤 디
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스크의 변형에 의한 직경팽창(0.3434)을 고려하여 제조과정에서 가능한 한
최적공차로 가공하여야 한다.피스톤부시의 변형(Fig.3.12)은 실제로 위에서 언
급한 변위로 나타나며,가장 큰 값은 같은 장소에 있고,피스톤부시 길이의 1/4
만큼 크로스헤드 방향으로 뻗어있다.
크로스헤드 베어링은 크로스헤드의 피스톤 힘으로 나타난 변형 아래에서,크
로스헤드의 전면부위를 지지하고 있으며,축 돌출부와 함께 접촉을 하는 베어링
표면상 피스톤행정에 따른 길이만큼의 지점에 변위를 발생시키고 있다.
Fig.3.12 Strainson  planeofthepoints
onthecrossheadsettingplaceforpiston
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Fig.3.13의 결과에 따른 가장 큰 변형(Fig.3.14)은 베어링의 후미 쪽에 가
까운 장소에서 나타나고 있으며,베어링 부품들의 변형 또한 가장 크게 된다.양
쪽 모두 좌표에 대한 최대 전단 특성이 있으며,컬러베어링 내부는 프로펠러
블레이드 조립체의 원심력에 의한 추력을 가진다.그것은 또한 프로펠러 추력과




Fig.3.14 Strainson  planeofthecrossheadbearing
3.4슈와 크랭크 핀의 상호작용
피치 제어를 목적으로 크로스헤드를 통한 블레이드에로의 동력전달은 각각의
크랭크 핀과 함께 각각의 블레이드는 블레이드 회전축과 평행하게 정반대로 연
결되어 크로스헤드가 왕복운동을 할 때 크랭크 핀은 서로 반대방향으로 움직여
그것에 의해서 블레이드가 회전을 한다.[26]
각각의 블레이드는 크랭크 핀을 이용하여 크로스헤드 안내홈 내의 슈와 함께
프로펠러 허브의 가로방향 왕복 동작에 의하여 움직이게 되며,크로스헤드의 홈
은 평면 베어링의 크랭크축에 대한 회전을 방지하여 준다.피스톤으로부터 힘을
받는 상태에서 크로스헤드상의 크랭크 핀,슈 그리고 안내 홈 사이의 허용간극
범위 내에서 슈의 동작에 따라 위치변화를 가진다.
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크로스헤드,블레이드 플랜지 그리고 피스톤 사이의 상호 작용에 따라 크로스
헤드 안내 홈에 있는 슈와 핀 상부는 제한된 간극 내에서 복잡한 위치를 가지며
이것에 대하여 복잡한 변위(Fig.3.15)를 일으킨다.
피스톤과 블레이드 플랜지가 힘을 받는 상태에서 전부 끝단은 블레이드 플랜
지까지 들리게 되어 그러한 비스듬히 기울어진 위치는 크로스헤드 안내 홈의 표
면과 함께 상호작용을 하게 된다.결과적으로 안내구성부품의 움직이는 방향 내
에서 피스톤에 작용하는 힘에 대하여 한 쌍의 상호접촉면 해석을 위하여
ANSYS모델 CONTA174와 TARGE170을 적용하였다.




슬라이딩 블록과 크랭크 핀을 통하여 피스톤에서 블레이드까지 부하를 전달하
는 동안 크로스헤드에 설치된 한 쌍의 슬라이딩 블록은 수직 축(Fig.3.15)에
대하여 어떠한 각도에서도 그 위치를 유지할 수 있게 하여 준다.
설계 계산으로부터의 전도 모멘트는 ANSYS모델해석을 위한 입력변수로 주
어진 바와 같이 가정된 축의 360도 회전에 대한 크랭크 핀에 미치는 다양한 힘
의 변화로부터 유도된다.
크로스헤드와 블레이드 사이의 연결은 단순하면서도 프로펠러 허브 축 방향에
서 짧은 길이의 구조물과 튼튼한 구조를 얻을 수 있도록 구성되어있다.이와 동
시에 유체 역학적으로 허브의 유리한 형상으로 적정하게 제작될 수 있도록 구성
되어 있으며,크로스헤드와 관련된 연결링크와 프로펠러 블레이드의 연결동작은
크로스헤드에 놓여져 움직이는 연결링크 슈와 연결 핀 각각의 안내면을 구성하
기위하여 축 방향에 수직되게 나뉘어 구성되어있다.이것에 의하여 허브 후미
끝단을 통하여 도입된 전달구조는 더욱 높은 강도를 가진 조립체로 구성된다.
슈 지점의 변위는 슈 모서리 위치에 따라 다르며,Fig.3.16～ Fig.3.19와 같
이 슈의 길이방향 변위 및 변형결과는 크랭크 핀 홀의 수직방향 변형을 예측하
도록 한다.크랭크핀 홀은 슈의 ,방향 변위와 변형의 최대 구성부분이다.방
향은 슈의 수직축과 일치하고 방향은 슈와 크로스헤드를 위한 세로(길이)축과
일치한다.
Fig.3.16에 따라서,슈 길이에 대한 방향 바깥 모서리 지점의 변위는 핀홀
근처에서 가장 크다.그러나 Fig.3.18에 따르면,핀이 부하를 받는 상태에서
슈 상부 모서리 지점의 변위는 전진(ahead)시에 방향 모서리가 최대로 된다.
이러한 핀 홀의 최대 직경과 슈의 최소 두께 그리고 크랭크링 핀으로부터 회전
력에 기인한 슈 몸체는 복잡한 거동을 한다.
최소 변위는 슈의 뒷부분에서 발생하며,여기서 모든 구성부품 변위는 최소이
다.슈의 전진 쪽의 변위는 방향과 비교하여 최대이다.적은 변형 값과 제한된
방향 간극에 의한 변위는 Fig.3.15에서 보여준 바와 같이 크랭크 링이 슈를












Fig.3.19에서,슈의 변형은 접촉이 되는 세부분(슈,핀 그리고 안내 홈 표면)
의 최대 접촉압력 상태에서 변형은 핀 홀 근처의 중간위치에서 최대값을 가진
다.등가변형에서 대부분의 영향은 주 부하가 피스톤압력과 크랭크 핀 반력이기
때문에 방향 변형을 가진다.또한,모서리의 상 하 기울어진 위치는 운전 중
높은 등가응력(Fig.3.20)에 대하여 안내 홈과 크랭크 링 표면과 접촉을 하게되
며,그 위치에서의 높은 등가응력은 핀,슈 그리고 크로스헤드 홈에 높은 접촉압
력을 일으킨다.
핀과 크로스헤드의 소재는 단조 강이고,슈의 소재는 대체로 황동을 사용하고
있다.그것은 접촉표면상태에 도움을 주며 높은 블레이드피치 정확도와 오랜 운
전시간을 제공한다.프로펠러 블레이드의 왕복 동 유압 서보 모터는 중심 구멍
을 가지는 축의 돌출부 위에 설치되며,허브 엔드 플레이트의 중심 구멍에 있는




Fig.3.21,Fig.3.22에서 크랭크 링의 힘을 받는 부분의 형상 변형에 의하
여,상부 왼쪽 모서리는 컬러베어링 허브의 수직 표면과 날카롭고 모난 접촉을
갖게 되며,이것은 높은 접촉압력과 침식,마모를 일으킬 수 있다.이러한 상태
에서,두 접촉면은 서로 미끄러지기 직전에 간섭에 의한 전단응력을 발생할 수
있으며,그것은 표면에서 발생한다.
모델 Fig.3.22는 정하여진 접촉압력 하에서 면에 미끄럼이 시작될 때의 등
가 전단 응력으로 정의되고 굽힘과 인장부하에 대하여 무거운 부하를 받는 크랭
크 링은 휘어진 형상으로 된다.허브 베어링 표면의 접촉압력은 비 균일하게 되
고 최대값 122(Fig.3.2)를 갖는다.
블레이드에 미치는 굽힘 모멘트는 크랭크링 응력발생에 주된 영향을 일으키
며,여기서 발생하는 원심력과 크로스헤드로부터의 굽힘모멘트가 크랭크링에 응
력 집중을 발생시킨다.
복잡한 부하,즉 굽힘,비틀림 그리고 전단의 영향을 받는 크랭크 링은 허브베
어링 상부 쪽의 비 접촉부분의 모서리 상에 가장 큰 등가응력을 가진다.그러나
만약 간극이 매우 작다면 슈가 접촉할 수 있다.따라서 간극은 크랭크 핀에 큰






3.5허브 어셈블리의 특성분석 결과 및 개선방향
3.5.1허브 어셈블리의 모드변형 특성분석 결과
최대 전진 및 후진 상태하에서 가변피치 프로펠러 운전절차에 따른 복잡한 부
하조건에 의해 힘을 받는 크로스헤드의 응력은 각각의 접촉면에서 일어난다.슈
각 지점의 변위는 모서리 위치에 미치는 응력에 달렸으며,가장 작은 변위는 슈
의 후미부분에서 발생하고,여기의 모든 구성부품 변위는 최소값을 가진다.
슈의 전진 쪽 변위는 크로스헤드 전진동작 상태에서 방향 쪽이 최대이다.그
리고 작은 변위 값과 방향의 제한된 간극에 의하여 변위는 상부 슈의 모서리
길이방향을 따라 작게 나타난다.
또한,상부 모서리 형상에 따라서 컬러베어링 허브 표면과 날카롭고 모난 접
촉을 할 수 있으며,높은 접촉압력과 함께 마손,마멸의 원인이 될 수 있다.
굽힘과 인장부하를 받고 있는 과중한 부하상태의 크랭크 핀 링은 휘어진 크랭
크 핀 링과 최대값을 가지는 균일하지 않는 압력이 허브베어링 표면에 미치는
접촉압력을 일으킬 수도 있으며,이러한 상황에 따라,두 접촉면은 서로 미끄러
지기 시작하기 전에 간섭이 교차하여 어떤 크기의 응력증가를 유발할 수 있다.
허브어셈블리 구성부품의 기하학적인 재배치를 통하여 응력의 최대값을 감소
할 수 있고 허브 조립체의 각 구성부품의 부하상태를 개선할 수 있다.이상과
같이 허브어셈블리의 각 구성부품에 작용하는 구조응답에 대하여 알아보았으며,
그 결과 다음과 같이 요약할 수 있다.
(1)허브바디 교각부위의 응력증가와 더불어 구조적 한계를 가지며,특히 블레이
드 수를 5개 이상 증가하기 위하여서는 컬러베어링 형이 아닌 다른 형식의 구조
적 특징을 가지는 허브구성이 고려되어야할 것이다.
(2)작동압력하에서 피스톤의 변형은 높은 등가응력과 피스톤 내경 표면의 변형
그리고 크로스헤드 설치장소에서 변형을 일으킬 수 있으며,장기간사용에 따른
피스톤 조립체의 헐거워짐에 의한 피치 오차 증가가 우려되고,일정 주기마다
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정비가 필요하다.(피드백장치를 통한 피치 헌팅(pitchhunting)의 주 원인이 될
수 있다).
(3)허브 엔드플레이트의 변형은 엔드플레이트 내에 설치된 베어링의 원통형 표
면을 찌그러뜨려 후부 측 베어링 모서리가 전부 측 베어링 모서리보다 더 높은
마모를 가져오게 된다.
(4)크로스헤드 상의 슬라이딩 슈를 통한 피스톤 힘의 전달은 슈의 제한된 간극
과 각운동에 따른 슈의 위치는 비스듬하게 기울어지고 최대 전진상태에서의 가
장 높은 접촉압력은 상부 전부 측 모서리와 하부 전부 측 모서리에 미치며 이것
은 피치각의 제한과 피치설정의 정확성에 영향을 준다(심하면 원동기에 불규칙
한 힘을 전달할 수 있다).
5)크랭크 핀 표면 그리고 핀의 접촉표면과 함께 슈의 표면은 결합 모서리 부위
에서 등가응력의 최대값을 가진다.
유한요소법을 이용한 가변피치 프로펠러 허브 구성부품의 해석은 운전 부하
상태하에서 가장 높은 응력과 변형 값이 발생하는 위치를 정확하게 확인할 수
있도록 한다.또한 결과적으로 허브구성부품의 내구성 증대 및 피치설정의 정확
성증대 등을 위하여 허브 부품의 연결부위를 개선할 수 있는 정보를 얻을 수 있
도록 한다.
3.5.2허브 어셈블리 구성부품의 개선방향
허브 어셈블리의 구조해석 결과는 3.5.1에서 설명한 바와 같이 크게 세 가지
로 나누어 설명할 수 있다.
첫째,허브바디 교각부위 응력증가에 따른 구조적 한계와
둘째,피스톤 조립체의 저주기 교번부하에 따른 피스톤과 크로스헤드 로드의
설치부위 경계선상에서 피스톤 너트의 헐거워짐에 대한 문제점과
셋째,크로스헤드와 슬라이딩 블록의 접촉압력증가에 따른 슈의 마모와 불균
일한 힘의 전달로 슬라이딩블록의 손상을 예측할 수 있었다.
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앞으로 허브 어셈블리 구조설계에 있어서,다음 내용에 대하여 신중히 해야
할 것으로 사료된다.
(1)컬러베어링 허브바디의 구조적 문제점을 개선하기 위하여 트러니언형 설계
가필요하며,이것은 블레이드 수를 5개에서 7개로 확대할 수 있는 기하학적 특
성이 있다.
(2)피스톤과 크로스헤드 로드의 결합부에 미치는 구조응답의 값을 줄이기 위하
여 피스톤과 크로스헤드 로드의 기하학적 특성을 고려한 설계변경의 검토가 선
행되어야 할 것이다.그러나 이것은 정비주기를 최대한 늘리는데 목적을 두어야
할 것이나 정비주기 제로(0)의 결과는 얻을 수 없을 것으로 생각된다.
다음은 최대 전진부하위치에서 슬라이딩블록과 크로스헤드 립의 구조응답 문
제점에 대하여 허브내부의 제한된 공간에서 구조적 설계변경을 통하여 다음 3.6
절과 같이 문제점에 대한 개선대책을 세웠다.
3.6크로스 헤드 립과 슬라이딩 슈(shoe)의 설계개선
3.6.1일반개요
크로스헤드와 크랭크 핀의 소재는 단조강 ASTM A668을 선정하였고,슈의
소재는 황동으로서 ASTM B150을 선정한다.이 두 소재는 탄성계수가 대략 2
배의 차이를 가지며,이것은 접촉표면을 잘 유지하면서 블레이드피치 제어의 정
확성을 확보하고 오랜 시간 양호한 운전상태 유지를 위하여서는 최선의 소재이
며 매우 중요한 부분일 뿐만 아니라 접촉압력에 대응하여 최소의 마멸상태를 유
지할 수 있는 물리적 성질을 가지고 있다.
그리고 슈가 직접 운동을 하는 크로스헤드 립 하부구조의 강성은 여유가 있으
며,이러한 상태에서 Fig.3.23와 같이 슈의 높이를 20%(11)정도 증가시
키고 크로스헤드 립의 깊이를 20%(11)깊게 하여 접촉면적을 넓히고 아울
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러 접촉압력 분포를 감소시킨다.
이때 크로스헤드 립 부위에 다소의 응력증가는 일어날 수 있으나 무엇보다 슈
의 수명과 마손의 직접적인 원인인 접촉압력과 방향별 변위를 감소시키는 것이
무엇보다 중요하다.
따라서 이러한 각도에서 개선대책을 수립하고 구조분석을 다음과 같이 수행한
다.다만,개선 범위를 20%로 설정하였으며 20%로 정한이유는 Fig.3.23과 같
이 3000톤급 중형선박의 설계치수 및 입력 자료에 의한 구조해석결과 슬라이딩
슈의 높이증가가 10～20% 정도까지는 슈에 발생하는 응력,접촉압력 변위는 비
례하여 감소하였으나,25% 이상 슬라이딩 슈의 높이를 증가하게 되면 슬라이딩
슈의 앞쪽방향 상부 측 모서리 변위가 증가하는 동시에 크랭크 핀의 변형이 증






상기 Fig.3.19a에서 보는 바와 같이 크로스헤드 립에 대한 축 방향의 등가
응력은 개선전과 비교하여 9.4% 증가하여 원래  × 에서  × 
로 증가하였다.그러나 여기에서 축 방향 9.4%의 등가응력증가는 크로스헤





Fig.3.25에서 보는바와 같이 슈의 높이 증가는 접촉면적의 증가를 가져오면서
크랭크 핀과 크로스헤드 홈 내에서의 슈 운동은 다양한 방면에서 성능개선을 가
져올 수 있으며 슈에 미치는 최대 등가응력은 개선전과 후를 비교하여 12.5%
감소하였고,평균적으로 등가응력이 6.1% 감소하였다.
3.6.3접촉압력의 분석
다음 Fig.3.26에서와 같이 접촉압력은 개선전과 비교하여 평균적으로 13.9%
감소하였으며,최대치와 비교하면 개선 전 46.3MPa에서 개선 후 36.7MPa로
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낮아졌다.이것은 접촉압력이 20.7% 감소하여 최대치를 많이 낮출 수 있게 되었




3.6.4크랭크 핀 부하상태에서 슈 하부 모서리의 변위분석
마찰공학에 의하면,마찰소손은 마찰압력과 마찰에 의하여 구성부품을 벗겨내
는 탄성변위와 밀접한 관계를 갖는다.이러한 견지에서 슈의 인접모서리에 대한
개선전과 후의 탄성변형 비교는 중요하다.따라서 Fig.3.27에서 보는 바와 같
이 슈의 정면부위 하부모서리의 개선전과 후의 최대변위는  ×   m 에서
 ×   m 으로 줄었으며,평균적으로  ×   m에서  ×  m 으
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로 감소하였다.
상기 Fig.3.28은 크로스헤드 홈의 슈 바닥부분에서 일어나는 탄성변위를 보





bottom edgeunderpinloadsalong  axis
- 140 -
그리고 Fig.3.29,Fig.3.30은 방향의 앞쪽 슈 모서리 부위와 바닥의 각 선
(angleline)을 따라 일어나는 탄성변위를 보여주고 있다.결과는 Fig.3.28과
유사하게 나타나고 있다.개선전과 후를 비교하면 1.215배 감소되었음을 알 수
있으며,Fig.3.29,Fig.3.30의 합성 탄성변위는 개선전과 비교하여 슈의 마손에






bottom edgeunderpinloadsalong  axis
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그러나 크로스헤드 립의 바닥부분의 뒤쪽 모서리 부위를 따라서 일어나는 방
향 합성 탄성변위는 Fig.3.31의 그래프에서 보는 바와 같이 황동소재의 슈와
단조강 소재의 크로스헤드 사이에서 마손 증가 경향을 보여주고 있으며,개선전
과 후를 비교하여 방향 최대 탄성변위는 6.99% 줄어졌고,평균적으로 개선전과
비교하여 6.8% 적게 나타난다.
Fig.3.31  elasticdisplacementsofthepointsonthedownedge
oforiginshoeandmodifiedshoeunderpinloads
3.6.5크로스 헤드 립과 슬라이딩 슈의 개선효과
(1)크로스헤드 립의 등가 응력증가는 축 방향 9.4%로서 크로스헤드 립의 기하
학적 구조특성이나 소재특성에 비추어 그의 영향은 미미하다.
(2)슬라이딩 슈에 미치는 등가응력은 개선전과 후를 비교하여 최대 12.5%,평
균적으로 6.1% 감소하였다.
(3)접촉압력은 개선전과 비교하여 평균적으로 13.9%의 감소를 가져왔으며,특
히 최대접촉압력 20.7%의 성능개선을 이룰 수 있다.
(4)슬라이딩 슈의 정면부위 하부모서리의 개선전과 후의 변위변화는 23～29%
이다.
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이상에서 살펴본 바와 같이 슬라이딩 슈의 높이를 기존의 치수보다 20%높이
고 크로스헤드 립의 깊이 또한 20% 깊게 하여 적용하였을 경우 크로스헤드 립
내부의 슬라이딩 슈에 미치는 구조응답은 다양한 부분에서 긍정적 결과를 얻을
수 있을 뿐만 아니라 구성부품의 성능개선과 허브어셈블리의 수명 및 정비주기
를 기존의 것과 비교하여 상당히 증가시킬 수 있을 것으로 생각한다.
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제 4장 유압 분배기의 설계
4.1유압분배기의 일반적 특성
4.1.1유압분배기의 유형과 설계목표
가변피치 프로펠러의 유압분배기 박스는 크게 나누어 샤프트 설치형과 기어박
스 설치형으로 나누어지며,이것은 선박구조의 형상과 주 추진축계 배열에 따라
그 형태를 달리함으로서 축 상 또는 기어박스 설치형으로 구분되고,이론적 배
경은 대동소이하다.
본 연구에서는 기어박스 설치형 유압분배기 설계에 초점을 맞추어 연구하고자
한다.
본 가변피치 프로펠러의 유압분배기 박스는 분해 조립 및 이동이 가능하게 설
계되고 감속기어 앞쪽,대 치차 끝단에 설치된다.설계상 중요한 목표는 비상사
태하의 충격모드 운전시 기어박스 케이스의 반력을 최소화하는데 있으며,이것
에 의해서 실질적으로 기어박스케이스의 최적설계 요구강도가 결정된다.추가하
여 유압분배기 박스의 피드백 연결장치에 축 추력베어링의 영향을 감소시키는데
설계목표를 두고 있으며,최종 설계목표는 유압분배기 박스의 규정된 정비수행,
또는 분해정비 주기를 길게 하여 장비의 신뢰성을 증대 시키는데 있다.이것과
연계하여 결론적으로 유압분배기 박스의 부품수를 줄여서 구조를 단순화 시키는
설계를 목표로 한다.
4.1.2유압분배기의 구성과 작동
Fig.4.1은 유압분배기 박스 조립일체의 세로방향 단면을 보여주고 있으며,
Fig.4.2는 OD박스 링과 스타브 샤프트의 구성을 보여주고 있다.Fig.4.1에서
보는바와 같이 유압분배기 조립체는 스타브 샤프트(3)을 거쳐 오일분배용 유압
관(1)을 통하여 이중유압관과 연결된다.OD박스 링(4)을 통한 스타브 샤프트(3)
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은 배관(8),(9)그리고 힌지 챔버(hingechamber)(10)에 의해 유압 제어밸브에
연결되고 유압 유닛으로부터의 오일은 오일분배용 유압관(1)의 통로 (11),(12)를
통하여 순환하게 되며 OD박스 링(4)의 오일통로(13),(14)를 통하여 흐르게 된
다.오일분배용 유압 관(1)과 공급유압제어밸브의 작동을 위한 피드백구성은 OD
박스 링(4)로부터 회전받침(6)과 피드백 샤프트(7)로 연결된 링크(5)에 의해 연결
되어있다.
이러한 피드백 시스템의 연결은 오일분배용 유압 관(1)의 왕복운동을 피드백
샤프트(7)에 의하여 각 운동으로 변환시킨다.공급유압은 Fig.4.1에서,OD박스
하우징의 전,후진 오일구멍(13,14)을 통하여 오일분배용 유압관(1)과 기어박스
출력측의 대 치차 중공축을 거쳐 추진축계의 중공축을 따라서 이중유압관을 통
하여 프로펠러 허브내부 유압 실린더 전,후부에까지 미치게 된다.따라서 공급
오일의 압력에 따라 피스톤은 정하여진 최대 행정까지 움직일 수 있으며,이러
한 피스톤의 움직이는 방향은 제어밸브의 동작에 따라 발생하게 된다.
1.distributionpipe 2.ODboxcase 3.stubshaft 4.ODboxring 5.feedbacklink





이러한 움직임에 따라 이중유압관은 긴 추진축계의 중공축을 따라서 피스톤
최대행정까지 움직일 수 있으며,이것의 왕복 움직임이 피치각의 위치를 결정하
게 된다.이 때 설계시 중요하게 고려되어야 할 사항중 하나는 OD박스 링(4)의
내부 베어링과 회전용 스타브 샤프트(3)간의 간극에 따른 오일 밀봉유지 상태로
서 만약 베어링 간극이 크게 되면 유량의 손실이 많아져 피치설정이 계획된 시
간내에 미달하게 되고 만약 베어링간극이 너무 좁게 되면 베어링에 마찰력이 증
대되어 발열에 따른 베어링 손상이 우려되기 때문이다.[27]
4.1.3유압분배기의 기능적 특성
고압 작동유는 이중 유압관을 통하여 프로펠러 허브 주 서보실린더 내부까지
유도된다.회전하는 축을 통하여 고압유를 공급하기 위해 유압분배기 박스내의
OD박스 링 내부는 축 회전시 누유를 최대한 방지하기 위하여 저널 간극을 최소
로 유지한 베어링으로 구성되어 있다.이곳의 베어링내부와 이중 유압관에 오일
공급을 위한 기름구멍과 일치하는 위치에 Fig.4.2의(4)(oilchannel),(5)(bearing)
같이 고압 오일 챔버(chamber)가 마련되어 있다.
1. stub shaft
2. astern chamber









Fig.4.2의 (3)(OD박스 링)에 공급되는 공급오일은 블레이드 피치의 위치각
에 따른 제어명령에 따라 피스톤의 전,후진 통로의 어느 한 쪽에서 선택된 이
중유압관의 오일 통로를 통하여 압력유가 흐르고 공급유가 작용하는 피스톤은
반대방향으로 움직이게 되며 피스톤 반대편 오일은 이중 유압관의 리턴오일 통
로를 따라서 OD박스 링을 통하여 빠져나와 오일섬프 탱크로 돌아오게 된다.공
급유압의 정상흐름에 대하여 설명하면,먼저 전진 오일통로,즉 내부 유압관에
압력유가 흐르게 되면 압력 유는 피스톤후부(허브 콘 끝단 쪽)측에 작용하고 피
스톤은 추진축의 전부 측(선수방향)으로 움직이며 리턴오일은 내,외부 유압 관
사이를 통하여 (4)방향 제어밸브 후진오일구멍으로 빠져나가서 오일섬프탱크로
돌아오게 된다.이와 반대로 내,외부 유압관사이로 압력유가 공급되면 피스톤은
선미방향으로 움직이게 되고 리턴오일은 내부 유압관의 중앙을 통하여 긴 추진
축계의 중공축을 지나서 제어밸브의 전진오일구멍으로 빠져나가 오일섬프탱크로
돌아오게 된다.
유압 유닛에 설치되어있는 제어밸브의 조절에 따른 이중 유압관의 전,후 움
직임은 배관연결을 위한 힌지내의 로터리 씰링과 움직이는 OD박스 링과 함께
연결되는 오일 입,출구의 배관에 의하여 가능하게 된다.로터리 운동을 할 수
있는 씰과 배관 그리고 링크에 의하여 피드백시스템이 구성되며,이중 유압관의
축상 움직임으로 프로펠러 블레이드 각의 위치를 설정할 수 있게 된다.
또한 유압 유닛에는 주 서보피스톤의 움직이는 방향을 결정하여주는 (4)방향
유압제어 밸브가 설치되어 있으며,이것은 전기적으로 원격제어가 가능하도록
솔레노이드 부착식으로 구성되어 있다.
일반적으로 가변피치프로펠러 유압제어 시스템의 최대 운전압력은 11로
설정되어있으며,모든 구성부품은 이것에 대하여 충분한 강도를 가지고 연속적
인 운전이 가능하도록 설계되어있다.[28]
4.2유압 분배기의 베어링 설계
4.2.1유압 분배기의 요구사양
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Fig.4.2에 있어,OD박스 링(3)과 스타브 샤프트(1)의 접촉면은 배빗메탈로
제작되어진 베어링(5)로 유밀이 유지된다.스타브 샤프트(1)과 OD박스 링(3)의
접촉상태는 스타브 샤프트(1)에 과도한 하중이 걸리는 것을 피하기 위하여 오일
통로 벽이 가장작은 두께근처 스타브 샤프트(1)의 강성에 대하여 세밀한 검토를
하여야 하며,불균일한 변형으로 인한 누유를 예방하기위하여 오일통로(2,4)또
한 세밀한 검토를 하여야 한다.
정적압력 하에서 오일통로 벽(2,4,8)과 베어링 그룹(5)의 벽은 변형하게 된
다.한편 베어링(5)를 가지는 스타브 샤프트(1)과 OD박스 링(3)의 접촉상태는 피
드백 작동의 정확도에 영향을 미친다.
만약 배빗의 탄성계수가    ×  이라 한다면,접촉표면의 반경방향


























 :베어링 내부표면에 미치는 압력






배빗의 탄성계수는 강철과 비교하여 400～500배 정도 작은 값으로 되며 베어
링 변형은 OD박스 링의 강철제 외부와 함께 고려하여야 한다.OD박스 링의 베
어링은 다른 두께를 가지며,서로 다른 베어링두께에 의한 경계구역은 베어링의
노치근처와 전,후부의 추력을 받고 있는 베어링 표면으로 여기서 발생되는 원
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주상 모멘트는 베어링 등가응력에 높은 영향을 준다.
이러한 경우 상호변형에 대한 방정식은 원주상에 작용하는 모멘트를 추가적으
로 고려하여야하며,Fig.4.2의 베어링 그룹(5)의 중앙부분에 미치는 내부압력
















   
(4.3)
 은 식(4.2)에 적용되는 상호변형 계수로서 포아송 비를 통하여 직교축상의 변
형을 계산한다.




베어링반경에서 발생하는 응력은 베어링 표면에 미치는 오일압력에 따라 결정
되며,Lame방정식[47]에 기초한다.
   (4.5)




















베어링의 두께가 서로 다른 구역에서는 반경 및 접선응력을 합산하고 각 대응
응력을 종합하여 검토하여야한다.따라서 원주상의 접선응력은
    (4.9)
다음 방정식을 통하여 등가응력을 계산한다.
         (4.10)
그리고 다음 방정식을 사용하여 서로 다른 베어링두께를 가지는 구역의 반경
방향 변위를 간단하게 계산할 수 있다.
여기서,는 서로 다른 베어링두께를 가지는 경계구역으로부터의 거리(예,베어
링 노치의 경계구역)[30]










      (4.11)
이상의 계산절차는 OD박스 링에 대한 변형은 계산할 수 없으며,베어링 자체
에 대한 개략적인 등가응력과 반경방향 변위 등은 계산할 수 있다.이것은 유한
요소법을 이용하여 설계하는 동안 유압분배기 베어링의 기하학적 특성,부하 및
소재특성에 대한 상호관계를 알아보기 위한 방법으로 이용된다.
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4.2.2유압분배기 베어링의 구조해석
Fig.4.2에서,스타브 샤프트(1)의 표면과 OD박스 링 베어링(5)사이의 설계
간극은 전,후진 오일통로의 누유를 최소화하기 위하여 최소운전간극 0.00002m
(0.02mm)로 설정되어있다.압력 5.5  하에서 베어링의 반경방향 변형량이
Fig.4.4에 나타나 있으며,이것은 최대 전진모드운전의 압력상태에 의한 영향
을 보여주고 있다.
Fig.4.3 OD boxstubring'sbearingloadedbypressureinaheadline
1)전진오일 통로에 5.5이 작용할경우의 중앙부 베어링의 변형해석
Fig.4.3과 같이 운전압력 5.5은 베어링 오일채널 중앙과 오른쪽의 전진
채널이 위치하는 곳에 작용하며,베어링과 OD박스 링의 바깥쪽은 0.3 이
작용한다고 본다.오른쪽 베어링의 길이를 따라 베어링 중앙부에서 전부측 방향
으로 운전압력은 5.5에서 0.3로 변한다.
이 때 Fig.4.4에서 나타난 결과와 같이 가장 작은 압력면의 반경방향 변위는
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0.3에서  ×   이고,스타브 샤프트 사이의 간극은 2.13배 증가
한다.2.13배의 증가  는 설계 간극  에 반경방향 변형  를 더하여 설계





그러한 간극의 증가는 전,후진통로에 대응하여 대략 2.132배의 누유량 증가로
이어진다.이러한 경우의 제어상태는 정하여진 간극이 운전상태에 따라서 변화
함에 따라 규정된 사양이 다르게 된다.
Fig.4.4 Radialdisplacement  alongmiddlebearing
duringhighpressure5.5 inaheadline
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2)전진오일 통로에 5.5을 적용한 오른쪽 베어링의 구조해석
마찬가지로,Fig.4.5에 나타난 결과에 따르면,0.3에서 압력면의 가장
작은 반경방향 변위는  ×   로서 스타브 샤프트 사이의 간극은 1.99
배 증가한다.
이러한 간극증가는 후진통로와 OD박스 케이싱 틈새에 대응하여 대략 1.99배
누유증가로 나타난다.이러한 경우의 제어상태 역시 예정된 간극이 운전상태에
따라서 수정되어짐에 따라 규정된 사양이 변하게 된다.운전압력 하에서 증가된
간극은 고압유가 저압유 쪽으로 누유하게 되어 메인서보 실린더의 고압유 흐름
량을 감소시키게 되며 결국에는 이러한 누유에 따른 오일부족용량을 보상하기
위하여 펌프 용량을 증가시키게 되어 가변피치프로펠러 제어계통의 성능을 떨어
뜨리게 된다.이러한 간극의 변화에 대처하기위하여 펌프 성능을 고려 할 때에




Fig.4.6에서 보는바와 같이 압력 5.5  전진상태에서 오른쪽 베어링의
반경방향 변위는 OD박스 링의 소재가 탄소강일때 탄성계수는 195GPa이며,배
빗 소재 B16～B89의 종류에 따라 탄성계수는 0.47～0.60GPa로서 배빗소재 자
체의 탄성계수를 0.60GPa(Fig.4.5)에서 0.47GPa(Fig.4.6)로 약 27% 낮게 하
면 Fig.4.5의 원래 그래프와 비교하여 OD박스 베어링의 반경방향 변위를 14.7
% (저압 측의 변위 차)정도 차등화 시킬 수 있다.
Fig.4.6 Radialdisplacement  alongrightbearing
underpressure5.5 inaheadwithreduced
elasticitymodulusofthematerial(B16)
이상에서 보는바와 같이 베어링 링의 소재인 탄소강과 배빗 소재의 탄성계수
선정은 베어링 누유에 매우 중요한 영향을 미치며,비록 강한 배빗소재를 사용
하더라도 베어링의 미끄럼 특성은 베어링에 미치는 부하 및 낮은 원주 속도에
비추어 충분히 안전한 것으로 분석된다.
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Fig.4.7에서는 오른쪽 베어링의 압력은 5.5 전진상태에서 OD박스 베
어링 링의 외경을 25% 증가시켜 원래상태의 그래프 Fig.4.5와 비교한 것이다.
이것은 1.2654배 간극이 감소되었음을 보여주고 있으며,고압유에서 저압유로의




한편 Fig.4.8에서는 위와 같은 조건에서 OD박스 베어링 링의 외경을 20%
증가시키고 오일챔버 내경을 10% 감소시킨 결과를 보여주고 있으며,이것은 원
래상태의 그래프 Fig.4.5와 비교하여 1.275배 간극이 감소되었음을 보여주고
있으며,고압유에서 저압유로의 누유 또한 27.5% 감소될 수 있음을 보여준다.











 :고압유와 저압유 사이의 압력차  :오일 점도
 :스타브 샤프트의 중간반경  :간극
 :베어링 길이  :오일밀도
로 정의하고,베어링 간극의 단면은  이며,베어링 내(),외()반경,
즉 간극의 차이는     이고,베어링 평균반경은     
이다.따라서 베어링 단면 간극은 다음 식(4.14)로 표현한다.






3)전진오일 통로에 11MPa을 적용한 중앙부 베어링의 구조해석
최대압력 11(Fig.4.9,4.10)하에서 베어링표면의 변형에 대한 변화는
5.5 상태와 유사하게 나타나고 있으며,Fig.4.9에 나타난 결과와 같이 압
력 0.3MPa에서 압력면의 가장 작은 반경방향의 변위는  ×   이고,
스타브 샤프트사이의 간극은 3.162배로 증가한다.
이러한 간극의 증가는 전,후진 오일 통로 사이에 대하여 대략 3.162배 증가하
나,누유단면은 기존의 설계 간극과 비교하여 9.998배 증가하고,중간베어링의
5.5 상태와 비교하여 4.858배 증가한다.이러한 경우의 제어상태는 운전상
태에 대한 간극이 변함에 따라서 결정되는 사양이 변화하게 되는 것이다.
Fig.4.9 Radialdisplacement  alongmiddlebearing
duringmax.pressure11 inaheadline
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4)전진오일 통로에 11을 적용한 오른쪽 베어링의 구조해석
Fig.4.10에 나타난 오른쪽 베어링의 상태와 같이,압력 0.3에서 압력면
의 가장 작은 반경방향 변위는  ×   이며,스타브 샤프트사이의 간
극은 2.949배로 증가한다.이러한 간극의 증가는 전,후진 오일 통로 사이에 대
응하여 대략 2.949배 증가하나,누유단면은 기존의 설계 간극과 비교하여 8.697
배 증가하며,중간베어링의 5.5 상태와 비교하여 4.858배 증가한다.이러
한 경우 역시,제어상태는 운전상태에 대한 간극이 변화함에 따라서 결정되는
사양이 변화하게 되는 것이다.
Fig.4.10 Radialdisplacement  alongrightbearing
duringpressure11 inaheadline
최대 전진상태에서의 압력 5.5과 11 에 대하여,변형은 OD박스 링
과 베어링의 형태 때문에 거의 같게 나타나고 있으며,최대 후진상태에서의 경
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우도 거의 같게 나타나고 있다.후진상태에서의 전형적인 압력 선도가 Fig.
4.11에 제시되고 있으며,블레이드 피치가 변화하는 동안 중간상태에서 고압 및
저압 통로의 압력은 감소하고 압력차이 또한 감소하게 된다.물론 변형하는 변
위와 고압 측에서 저압 측으로의 오일누유 또한 감소한다.
Fig.4.11 OD boxstubring'sbearingsloaded
bypressureinasternline
OD박스 링과 베어링의 변형특성을 개선하기위하여,유체성능과 같이 병행하
여 OD박스 오일 챔버 Fig.4.2의 (2),(4)크기를 최적화하는 문제를 고려할
필요가 있다.[15]
OD박스 링의 내부표면에 부착되어있는 배빗의 내구성에대한 배려는 양쪽 구
성부품에 대하여 변형하는 변위를 예측하는데 매우 유용하며,솔리드 모델(Fig.
4.2)에 기초한 유한요소모델이 Fig.4.12에 잘 제시되어 있다.
베어링 변형변위의 최대차이는 허용범위 내에 있어야하고,OD박스 링과 베어
링의 유한요소모델의 세로단면은 OD박스 링의 길이방향으로 축을 가지며,베




5)중앙부 베어링 내부의 변형변위 분석
Fig.4.13에서 보이는 결과와 같이 중간베어링 내부표면에서 변형변위의 최
대 절대값은  ×   이다.그리고 변형변위의 (-)표시는 Fig.4.12의
왼쪽과 같이,변위가 축의 (+)방향과는 반대방향임을 의미한다.OD박스 링의
중앙부 내부표면상태는 Fig.4.2에 나타나 있으며,Fig.4.14에 나타난 결과에
의하면, OD박스 링의 중앙베어링 내부 표면에서의 최대 변형변위는
 ×  이다.
중앙베어링 내부의 변형변위는 또한 (-)의 값을 가지며,변형변위의 차이는
 ×  이다.이것은 OD박스 링의 중앙부 내부 표면상태의 변형변위 값
보다 큰 것을 알 수 있다.
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Fig.4.13 Axialdisplacement atinsidesurfaceofthemiddlebearing
Fig.4.14 Axialdisplacement  atinsidesurfaceof
themiddlepartofOD boxring
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6)오른쪽 베어링 내부의 방향 변형변위 분석
Fig.4.15,4.16에서 나타난 결과와 같이 오른쪽 베어링 내부표면의 축 방향
변형변위의 최대 절대값은  ×   이다.그리고 변형변위의 (-)표시는
변위가 축 (+)방향과는 반대방향을 의미한다.OD박스 링의 오른쪽 내부표면상
태는 Fig.4.2에 나타나 있으며,Fig.4.16에 나타난 결과에 의하면,OD박스
링의 오른쪽 내부 표면에서의 축방향 최대 변형변위의 절대값은
 ×  이다.
이 축 방향 변형도 또한 (-)의 값을 가지며,변형의 차이는  ×  이
다.이것은 OD박스 링의 오른쪽 내부 표면상태의 축 방향 변형 값은 거의 무시




Fig.4.16 Axialdisplacement  atinsidesurface
oftherightpartoftheOD boxring
비록 축 방향의 변형이 등가응력에 의하여 직접적으로 정의되지는 않더라도
OD박스 링의 강철 소재와 베어링의 배빗 소재의 결합에 있어 강도상에 영향을
미치게 된다.5.5의 압력상태에서,중간 베어링의 내부표면에 미치는 등가
응력상태를 Fig.4.17에 보여주고 있으며,Fig.4.18에서는 오른쪽 베어링 내부
표면에 나타난 등가응력상태를 보여주고 있다.
7)중앙부 및 오른쪽 베어링 내부표면에 미치는 등가응력의 분석
중간베어링 내부 표면에 발생하는 최대 등가응력은 5.01MPa(Fig.4.17)이며,
베어링의 오른쪽 끝단에 위치한다.오른쪽 베어링 내부표면에 발생하는 최대 등
가응력은 5.7MPa(Fig.4.18)이고,왼쪽 끝단에 위치한다.오른쪽 베어링 응력이
중간베어링 응력보다 높게 나타나는 이유는 압력부하에 저항하는 OD박스링 몸
체의 구조적 영향에 따른 결과이다.
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Fig.4.17 Equivalentstresses  oninsidesurface
ofthemiddlebearing
Fig.4.18 Equivalentstresses  oninsidesurface
oftherightbearing
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한편 상기 등가응력 윤곽구성(contourplot)결과와 같이 오일통로 입구에서
베어링의 최대 등가응력 영향을 가진다.Fig.4.19의결과에 의하면,최대의 등
가응력이 미치는 장소는 전진모드의 오일통로 입구 근처이다.배빗소재의 변형
차이와 최대 등가응력의 값은 베어링에 미치는 주기적인 부하에 의해 일어나는
베어링몸체 구조의 피로특성과 OD박스 링의 강철소재에 부착된 배빗소재의 특
성에 따라 정의된다.이러한 주기적인 부하는 향후 수년 또는 그보다 오랜 기간
동안 주기적인 부하를 감당할 수 있도록 신규장비 시험시 24시간 정도 다양한
피치설정을 하면서 반복시험을 수행하도록 규정되어야 할 것이다.
Fig.4.19 Plottingoftheequivalentstresses 
inthebodyoftherightbearing
응력응답은 거의 비슷하게 규칙적이면서 비례적이나 Fig.4.20에서 보는바와
같이 베어링의 압력부하는 허용범위 내인 11 까지 증가할 수 있으며,최대
값은  ×  이고 베어링의 오른쪽 끝에 위치한다.그러나 최대압력은 오일
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통로에 일시적으로 미칠 수 있으나 일상적인 것은 아니며,응력수준은 허용운전
조건보다 한층 낮게 나타난다.
Fig.4.20 Equivalentstresses  atinside
surfaceofthemiddlebearing
4.3유압분배기 오일공급 구조 설계
4.3.1유압분배기 유압관의 구성
Fig.4.21에서 보이는바와 같이 OD박스 케이스 내의 OD박스 링과 입,출구
사이의 연결장치는 배관과 힌지들로 구성되어있다.OD박스 링의 힌지(1)은 배관
(3),중간힌지(2)와 케이스 힌지(4)를 통하여 케이스 배관(5)에 연결되고,OD박스
링은 회전받침(6)과 피드백 샤프트(7)를 통하여 제어밸브와 연결되어있다.[27]
Fig.4.22는 연결배관(1)이 힌지(2)그리고 O링(3)과 더불어 힌지 씰을 구성
하고 OD박스 링에 연결된 상태를 보여주고 있다.
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Fig.4.21a Internalmechanism ofOD box
Fig.4.21b PartofpipeconnectioninsideofOD box












OD박스 링(Fig.4.22)및 케이스 연결용 배관(Fig.4.24)은 연결배관(1),O링
(2),힌지 챔버(3)를 갖춘 중간 연결관(Fig.4.23)을 거쳐 배관(Fig.4.21,(3))에
의하여 결합된다.케이스 연결 배관(Fig.4.24)은 힌지 챔버(1),O링 씰(2)그리
고 케이스 배관(3)을 포함한다.O링 씰은 Fig.4.22와 같이 직사각형단면 또는
Fig.4.23에서와 같이 원형단면으로 만들어질 수 있으나 통상적으로는 원형단












OD박스 배관의 힌지연결에 있어서 부하상태,기하학적 성능과 소재의 물리적
특성은 Fig.4.22에서 보는바와 같이 모든 배관의 결합이나 구조에 있어 OD박
스 링에 직접 부착되어지는 배관만이 고려의 대상이다.
유한요소법에 의한 해석결과는 Fig.4.25에 보이는바와 같이 (a)는 5.5MPa
의 최대등가응력과 부하 61.7MPa,(b)는 11MPa일 때의 최대등가응력과 부하
0.323GPa의 상태를 나타내며,Fig.4.26은 이상의 두가지 압력상태에서의 변
형변위를 보여주고 있다.이러한 두 가지 상태에서의 등가응력과 변형변위는 매
우 작기 때문에 강철에 대한 응력상태는 허용범위 내에 있어 안전함을 보여주고
있다.
Fig.4.27은 O링이 중심선에 대하여 선대칭(axisymmetric)을 이루고 있어 해
석 시간을 단축하고자 하나의 O링에 대하여 2도 간격으로 부채꼴 분할을 하여
해석한 결과를 보여주고 있다.
(a)5.5 (b)11








O링 씰은 Fig.4.22와 4.24에서 보는바와 같이 직사각형단면으로 되어있는
것과 Fig.4.23에서 보는 바와 같이 둥근 단면으로 되어있는 것도 있다.직사각
형이든 둥근형이든 사용하는 데는 양쪽 다 문제는 없다.
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Fig.4.22의 힌지(2)와 연결배관(1)사이의 씰 단면선택은 압력범위 50 
이하에서는 그렇게 중요하지는 않다.둥근 형태의 단면을 갖는 O링의 씰 작동은
간극에 대하여 고무가 장력을 받고 있지 않은 상태에서 고무의 압착에 의하여
씰 작용을 하게 된다.[31]
O링의 전부 측에 유압이 미칠 때 O링은 압력이 미치는 반대쪽인 다른 3방향
쪽으로 움직이며,이것은 힌지 홈의 양쪽과 연결배관의 표면에 압착된다.실제적
으로 힌지연결의 씰링 효과와 마찰력은 압력증가와 더불어 증가한다.운전압력
11 또는 그 이상의 압력 조건에서 OD박스 내의 씰이 그의 기능을 다하기
위하여서는 고무의 탄성 특성이 매우 중요하다.
2)힌지 홈에 미치는 접촉압력
Fig.4.28에서 보는바와 같이 힌지 홈 표면과 연결배관(아래 수평표면)의 최
대 접촉압력 6.81MPa은 홈의 수직 원주 벽의 중앙에 위치한다.최저 접촉압력
4.20MPa은 원주 모서리 상,하부에 위치한다.홈의 하부 모서리에서 접촉압력
은 5.5MPa과 11.0MPa의 압력에서 씰링 효과를 충분히 발휘하고 있다.한편
압력은 고무소재의 등가응력을 결정하게 되며,명시된 소재에서 허용하고 있는
응력보다 매우 작게 나타나고 있다.
(a)plotofsolutionresults (b)graphofcontactpressure
Fig.4.28 Contactpressure  onverticalcircularwall
ofthehingegrooveunderpressureof5.5
- 171 -
Fig.4.29의 11.0MPa상태에서 변화경향은 5.5MPa과 유사하나 접촉압력수
준은 최대(13.6MPa)또는 모서리 접촉압력(8.4MPa)은 보다 더 높게 나타나고
있으며,이러한 상태는 연속운전 시에 씰링효과에 있어 만족스런 결과를 보이고
있다.
Fig.4.29 Contactpressure  onverticalcircularwall
ofthehingegrooveunderpressureof11
3)힌지 홈에 미치는 마찰응력과 O링의 선택
직사각형 O링의 소재는 둥근형의 O링에 비하여 보다 더 경직된 소재가 선택될
수 있으며,그러한 경우에는 소재 허용응력과 소재 발생응력 사이의 비는 더 높
게 될 수 있다.O링의 원주방향 접촉압력은 씰 링의 꼬임이나 파손이 발생하지
않는 형태라야 한다.
가변피치프로펠러 제어계통의 다양하게 변하는 유압에 의하여 영구적으로 파
손되지 않게 하기위해서는 더욱더 튼튼한 고무 소재를 선정하여 제작해야 할 것
이다.O링과 연결배관의 마찰은 배관금속표면위에서 고무소재의 작은 회전속도
상태 하에서 일어난다.마찰은 마찰응력을 발생하기 때문에 고무특성에 따라 마
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찰에 의하여 마모가 발생하며,O링은 충분히 큰 탄성을 가진 좋은 소재로 제작
되어야하고 허용응력에 대하여 단층전단 없이 저항할 수 있는 적당한 소재라야
한다.
Fig.4.30의 마찰응력 윤곽 모양과 선도는 마찰접촉의 아래쪽 부분을 보여주
고 있다.O링 끝단의 가장 큰 변위가 생기는 부분이 가장 큰 마찰응력 46,595.39
이 발생하며,가장 작은 응력 9,737.19 은 O링의 아래 구석인 가장 작은
변위가 생기는 부분에서 일어난다.원형 O링 씰의 접촉압력은 사각형 O링 씰과
비교하여 보다 높은 접촉압력을 가지며 수명주기 또한 짧게 나타나고 있으나,
작은 마찰 회전속도상태에서의 수명주기는 O링의 두 가지 형태 모두 사용기한
내의 수명에는 무관한 것으로 확인되고 있다.
(a)plotofsolutionresults (b)graphoffrictionstresses
Fig.4.30 Frictionstresses  onhorizontalcircularwall
ofthehingegrooveunderpressureof5.5
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4.4유압분배기 베어링 소재에 관한 고찰[32]
4.4.1유압분배기 베어링 소재의 특성과 정의
일반적으로 유압분배기 박스내의 OD박스 링의 베어링재질은 주로 배빗을 사
용하고 있으며,그의 주된 이유는 회전체와 고정체간의 운동에 따른 고착방지를
위한 충분한 윤활과 규정온도의 유지로 연속운전이 가능한점에 있다.따라서 이
러한 규정된 사양을 만족하기위해서는 반드시 일정량의 오일순환과 누유현상은
필수불가결한 요소일 것이다.
지금까지 일반적으로 사용하고 있는 베어링소재는 배빗소재(babbittmaterial)
이며,최적설계사양 조건하에서 최소 3%이상의 누유에 따른 유량 손실을 감안
하여 펌프 용량을 결정하여야한다.그러나 이것은 최적설계에 따른 해석결과,즉
이론적인 값이며 현실적으로 적용 할 때는 그 이상으로 고려되어야 할 것으로
생각된다.
그리고 본 논문에서 다루고 있는 OD박스 베어링은 일반적인 추력 전달목적이
아니고 압력유를 회전체와 고정체간에서 최적의 상태로 프로펠러허브에 있는 피
스톤 실린더까지 이송하여 주는데 있다.따라서 유압분배기 박스에 설치되어있
는 OD박스 베어링은 운전조건에 따라서 베어링 변형을 가져오게 되고 회전부와
고정부사이의 베어링간극을 변화시켜 누유량의 증가를 가져오고,이것은 허브내
부에 위치하고 있는 유압 액추에이터의 유량과 유압을 감소시키며,그 결과로
가변피치프로펠러 피치설정 시간을 증가시켜 블레이드 피치에 따른 엔진부하에
영향을 주게 된다.이상과 같은 이유로 지금까지 사용하고 있는 배빗소재 대신
에 석유화학합성소재인 폴리아미드(polyamide)를 베어링대체소재로 적용하여 비
교분석하였다.
4.4.2유압분배기 베어링 소재의 일반적 특성분석
1)소재의 물리적 특성
아래에서 보는바와 같이 배빗과 폴리아미드 소재의 가장 큰 특징은 탄성계수




-포아송 비(poissonratio):  
(2)폴리아미드소재(polyamidematerial)[33]
-탄성계수(modulusofelasticity):×∼×
-포아송 비(poissonratio):  
2)베어링에 미치는 적용부하 상태
(1)베어링에 작용하는 OD박스 링과 유압배관의 무게에 의한 발생압력은 12.9
kPa이다.
(2)스타브 샤프트(stubshaft)와 베어링 표면에 미치는 압력은 최소 0.3MPa
이며,정상운전압력은 5.5MPa이고 최대압력은 11.0MPa이다.
3)폴리아미드 소재의 제한적요건
폴리아미드 소재의 가장 큰 단점은 높은 열팽창과 열전도성에 대한 이방성이
다.그러나 본 유압분배기 베어링은 다음과 같은 이유로 베어링소재로서 적용함
에 있어 무방하다고 생각된다.
(1)유압 분배기박스의 온도는 별로 높지 않다(운전온도   내외).
(2)스타브 샤프트의 원주 속도가 낮다(약 1m/s).
(3)스타브 샤프트로부터 미치는 부하가 매우 작다.
4)폴리아미드 소재의 장점
OD박스 링의 베어링소재로서의 폴리아미드는 매우 적합한 물리적 성질을 가
지고 있으며,높은 탄성율과 낮은 마찰계수,긴 베어링수명,높은 온도저항과 제
조과정에 있어 OD박스 링과의 접착도 양호함을 보여주고 있다.특히 고압의 압




1)부하상태에서의 배빗 베어링의 특성
Fig.4.31의 선도에서 보는바와 같이 배빗소재 베어링을 이용한 유압분배기
베어링은 스타브 샤프트와의 설계 간극을 으로 하였으며,설계조건과
실제부하상태를 비교분석하였다.
운전압력 5.5MPa상태에서 스타브 샤프트와 베어링표면사이 중간부 베어링의
0.3MPa하에서는  ×  의 간극,오른쪽 베어링은 0.3MPa에서는
 ×  의 베어링간극증가를 보였다.이것은 설계값과 비교하여 1.142
및 1.317배 증가한 값이다.
Fig.4.31 Radialdisplacement  alongmiddleandrightbabbitt
bearingsunderpressure  intheline
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2)부하상태에서의 폴리아미드 베어링의 특성
다음 Fig.4.32의 선도에서 보는바와 같이 폴리아미드 소재 베어링을 이용한
유압분배기 베어링은 배빗베어링 소재와 동일한 조건으로 최적상태의 구조설계
하에 스타브 샤프트와 베어링표면과의 설계 간극을 으로 하였으며,설
계조건에 대하여 실제부하상태를 비교분석하였다.
운전압력  상태에서 스타브 샤프트와 베어링표면사이 중간부 베어링
의  하에서  ×  의 간극,오른쪽 베어링의  하
에서는  × 의 베어링간극증가를 보여 주었다.
이것은 설계값과 비교하여 1.011및 1.097배 증가한 값이며,폴리아미드의 탄
성계수가 동일한 조건에서 상당한 영향을 미치고 있음을 보여주고 있다.따라서
폴리아미드 소재를 사용할시 운전부하상태에서도 설계값과 큰 차이가 없음을 알
수 있었다.
Fig.4.32 Radialdisplacement  alongmiddleandrightpolyamide
bearingsunderpressure  intheline
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2)배빗소재와 폴리아미드 소재의 베어링특성 분석결과
Fig.4.33의 해석결과에서 보는바와 같이 폴리아미드 소재를 사용한 베어링
은 배빗 소재를 사용한 베어링과 비교하여 다음과 같은 분석결과를 얻었다.
(1)폴리아미드 베어링의 사용은 배빗베어링에 비하여 누유량을 동일한 조건
하에서 중간베어링에서는 약 28%,오른쪽 베어링에서는 44% 감소시킬 수
있었다.
(2)기하학적 베어링구조 설계의 변경은 누유 최소화에 다소 영향을 줄 수는
있으나,소재변경에서와 같은 많은 영향을 기대하기에는 한계가 있다.
(3)유압분배기 베어링 누유의 감소는 가변피치프로펠러 제어계통과 추진성능
에 유리한 영향을 준다.
(a)babbitt (b)polyamide
Fig.4.33 Radialdisplacements  OD boxringandbearings
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4.5유압분배기의 설계 및 구조해석 결과
4.5.1유압분배기의 설계적용
가변피치프로펠러 시스템 설계의 기능적 원칙은 다양한 압력과 피스톤 속도
하에서 기계적 피치 설정을 얼마나 정확하게 수행하느냐에 있다.메인서보가 어
떤 이유로 프로펠러 피치를 제어 중에 있을 때 전부 측 방향으로의 이중 유압관
움직임은 피스톤로드에 의하여 OD박스와 스타브 샤프트에 전달된다.이것에 의
해서 메인서보피스톤의 기계적인 움직임,피스톤로드와 크로스헤드의 전부 측으
로 설정,그리고 현재의 운전상태에서 요구되는 프로펠러 피치를 기계적(허브와
블레이드 조립일체가 관계하고 있는 한)으로 유지시킨다.
피스톤,피스톤로드 그리고 크로스헤드의 작동은 기계적으로 설정되고 Fig.
4.2에서 보는바와 같이 현재 필요로 하고 있는 요구피치를 유지하기 위하여 공
급통로 (2)와 (4)에 매우 높은 고압유가 작용한다.더욱이 OD박스 링(2)와 스타
브 샤프트(1)의 저널 베어링 씰의 간극은 누유 씰로서 작용하고 있으며,이것은
만약 서보 실린더와 스타브 샤프트가 축과 함께 회전을 하고 있고 오일은 저널
간극 씰링을 통하여 빠져나가게 되면 피치변화를 억제하고 누유량을 보상하기위
해 연속적으로 고압의 오일을 공급하여야한다.
Fig.4.24에서와 같이 OD박스 전부측 끝단 근처의 고정케이스를 가지는 OD
박스는 이중 유압관을 통하여 연결된 케이스 배관(3),OD박스 링(2)와 같은 모
양의 OD박스(Fig.4.21)작업 공간내의 연결배관과 더불어 두개의 나누어진 축
방향 공간이 필요하다.이러한 작동공간은 기어박스 하우징의 전부 측에 부착되
어 있으며,피스톤,이중 유압관,스타브 샤프트(stubshaft)그리고 고정된 OD
박스 링은 추력과 저널 베어링에 의하여 연결된다.
OD박스 링의 고정한 씰은 어떠한 상태의 피치 설정요구조건에서도 고압을 유
지할 수 있도록 설계되어야하며,Fig.4.21의 기계적인 피드백 회전받침대(6)과
피드백샤프트(7)에 의해 제어계통에 연결될 수 있도록 OD박스 링에 연결되어있
다.기계적으로 정적 또는 동적 부하가 작용할 때 이중 유압관은 이미 프리로드
(pre-load)상태로 변형이 발생하고 있다.그러한 프리로드는 추력 베어링을 통
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하여 이중 유압관으로부터 회전 받침대(6)로 전달되며,이와 같이 운전 중의 하
중을 포함하여 수명제한의 원인이 된다.
서보하우징에 의한 프리로드의 반력은 감속기어 또는 OD박스 케이스의 전부
측에 미치게 된다.추가적으로 현재의 프로펠러 피치 설정을 원만하게 이루어지
도록 하기위하여,서보피스톤의 단독 직선동작은 OD박스 링과 OD박스하우징의
좌,우 벽에 밀폐된 연결구와 연장하여 부착된 유압배관과 챔버(chamber)에 의
하여 피치피드백 정보를 쉽게 전달할 수 있도록 구성되어있다.
그리고 운동부 기계장치의 주기적인 정비가 필요하며,분해는 편리하게 수행
될 수 있어야 한다.유압분배기 박스의 경우,추력베어링과 이중 유압관 사이 그
리고 이동 가능한 OD박스 링은 손상부분에 대한 수리가 가능하여야 한다.더욱
이 충격모드운전에 의하여 부과된 높은 하중을 이겨낼 수 있어야하고 작동실패
에 대한 염려가 없도록 장치의 수명주기마다 점검수리가 이루어져야한다.
이와 관련하여,추력베어링에 미치는 부하는 메인서보모터의 액추에이터 제어
밸브가 작동할 때 가장 크게 나타난다.부가적으로 유압분배기 박스는 시스템이
작동 중인 모드일 때 가능한 많은 반력하중이 OD박스 하우징과 기어박스 케이
싱을 통하여 전달되고,감속기어 케이싱은 이중 유압관의 반력하중을 충분히 흡
수할 수 있도록 설계되어야한다.
피드백시스템 배열을 위한 구성은 실린더 헤드와 관련부품을 통하여 전부측으
로 돌출된 부분을 포함하여 이중 유압관과 연결되고 스타브 샤프트에 의하여 전
달된다.여기서 축상 위치는 프로펠러 피치를 표시하여주고 또한 이중유압관은
추진축계의 중공축을 통하여 허브 실린더 내의 피스톤 움직임에 따른 전,후부
챔버의 오일 배제량을 추정하도록 한다.
이상에서 언급한바와 같이 OD박스의 반력하중은 운전모드에서 OD박스 케이
스에 미치는 압력에 의하여 부과되며,반력 하중은 OD박스 케이스로부터 메인
기어박스 케이싱으로 전달된다.이것은 오일이 피스톤 운동에 따라 같은 방향
또는 반대로 작용하기 때문이다.
이러한 이중 동작에 대한 OD박스의 작동 공간 내의 양쪽으로 벽이 형성되어
유압 관을 포함한 피드백 구성부품이 설치되어 있다.이중 유압관의 어느 한쪽
의 오일압력작동은 피스톤 한쪽 면에 힘을 작용하여 허브 콘 실린더의 일정위치
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에서 필요한 피치를 설정하거나 유지시킨다.
그리고 피드백 시스템의 구성은 허브 실린더 내의 피스톤 최대행정에 따라 이
중 유압관을 통하여 스타브 샤프트까지 직선운동으로 전달되고 OD박스 링과 링
크를 통하여 피드백샤프트에 로타리 운동으로 전달되어 회전각으로 표시되고 또
한 이것은 가감저항계를 거쳐 전기신호로 변경되며 솔레노이드 제어밸브로 신호
가 전달되어 피치제어를 수행하게 된다.
이상에서 설명한 것 외에 경우에 따라서는 OD박스 내부의 이중유압관의 제일
안쪽에 공기 관을 별도로 설치하고 이것을 통하여 추진축계를 지나 허브바디와
프로펠러 블레이드 끝단으로 공기를 수중으로 방사함으로서 프로펠러 운전 시
발생되는 수중소음을 예방할 수 있도록 구성할 수 있고 이러한 시스템구성은 해
군 전투함정에 적극적으로 적용하고 있다.
4.5.2유압분배기의 구조해석 결과
(1)OD박스 링의 베어링 소재변경은 작은 베어링 간극에 대하여 큰 영향을 줄
수 있으며,OD박스 링의 강철소재와 베어링 소재에 대한 탄성계수의 변화
(B16～B89)는 14.7% 의 베어링 원주 상 간극을 줄일 수 있도록 하며,강철
과 비교하여 배빗소재의 탄성계수는 가능한 한 높게 선택하여야하고,배빗
은 베어링에 미치는 부하나 원주 상 속도가 작기 때문에 보다 단단한 재질
이어야 하며,미끄럼에 대한 물리적 특성은 안전하고 좋아야한다.
(2)배빗소재의 변형의 차이와 최대 응력값은 베어링에 미치는 주기적인 부하와
베어링몸체 구조의 피로특성,그리고 OD박스 링의 강철소재에 부착된 배빗
의 접착성에 따라 결정된다.이러한 주기적 부하는 가변피치프로펠러 시스
템이 안전하게 작동할 수 있도록 24시간정도 다양한 피치설정상태에서 시험
하여야하며,이러한 주기적 부하는 수년뒤 가변피치프로펠러 시스템이 위험
상태에 도달될 수 있음에 주의하여야한다.
(3)OD박스 링의 외경을 25%정도 증가시켜 적용하였을 경우 기존의 베어링 누
유량과 비교하면,개선후 1.265배의 베어링 간극감소와 26.5%의 누유량 감소
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를 확인할 수 있었으며,OD박스 링외경의 증가를 20%로 하고 OD 박스 링
의 오일챔버인 내경을 10% 줄여서 적용하였을 경우 개선후 베어링 간극은
1.275배 감소하였으며,고압유에서 저압유로의 누유량은 27.5% 줄일 수 있었
다.그러나 OD박스 링과 베어링의 기하학적 성능 변화는 작은 간극을 유지
하는 물리적 특성에 대하여 심각한 영향을 줄 수 있으므로 세밀한 검토가
요구된다.
(4)힌지를 통하여 연결된 유압배관의 씰링은 연결부의 연속운전을 보장하는 안
전한 범위 내의 변형변위,접촉압력과 마찰응력 값을 가진다.
(5)소재의 물리적 특성과 기하학적특성의 상호 결합은 베어링 간극의 최소화를
이룩하며,베어링과 스타브 샤프트(stubshaft)의 간극을 통하여 고압유와
저압유 사이의 누유를 최소화 한다.그리고 폴리아미드 베어링의 적용은 배
빗베어링에 비하여 누유량을 동일한 조건에서 중간 베어링에서는 약 28%,
오른쪽 베어링에서는 44% 감소시킬 수 있으며,유압분배기 베어링의 누유최
소화는 가변피치프로펠러 제어의 정확도를 증가시키고 추진체계의 성능을
증대시킨다.
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제 5장 결 론
본 논문에서는 가변피치 프로펠러를 탑재한 선박의 추진축계 및 추진장치에
관한 기술 자료와 각 제작사 카탈로그 등을 종합하여 가변피치 프로펠러 추진축
계시스템설계 그리고 가변피치 프로펠러 허브 어셈블리 및 유압분배기 박스의
구성부품에 대한 개별적 설계를 수행하고 구성부품의 조립 일체에 대한 구조해
석을 통하여 설계 검정을 하였으며,설계수행과정에서 나타난 문제점에 대하여
대안을 제시하고 개선점에 대하여 다음 결론과 같이 최적설계에 중점을 두었으
며,선박용 가변피치 프로펠러 추진시스템의 구조설계에 대하여 독자적 방향을
구축하고자 하였다.
5.1가변피치 프로펠러 추진축계 시스템의 설계(부록B참조)
미 군사규격 MIL-STD-2189(SH)와 관련도면 NAVSHIPS803-2145807의 설
계기준에 따른 추진축계 응력계산과 가변추진장치의 추진시스템 구성부품,즉
추진기 직경,허브 직경,추진축과 중간축 직경,유압조임식 커플링 그리고 분리
형 머프 커플링의 규격선정 및 적합한 설계,추진축 및 중간축 고정 커플링 플
랜지의 두께,커플링 볼트 크기의 설계치 결정은 선급규정에 맞추어 설계가 가
능하다.
5.2가변피치 프로펠러 허브 어셈블리의 구조설계
1)가변피치 프로펠러 시스템에서 작동하고 있는 주요 구성부품은 블레이드,블
레이드 플랜지,허브,허브베어링,크랭크 핀 링,유압액추에이터,유압분배기 박
스 그리고 축계를 포함하여 시스템의 다양한 부품으로 연결된다.
2)작동압력 아래에서 피스톤 변형은 액추에이터 구성부품의 상당한 질량제한에
따른 높은 등가응력과 피스톤 내부 표면의 변형 그리고 크로스헤드에 피스톤고
정을 위한 설치장소에서의 변형으로 규정할 수 있으며,장기사용에 따른 피스톤
- 183 -
조립체의 헐거워짐에 의한 피치 오차범위 증대가 우려되고,일정한 주기에 따른
정비가 요구된다.즉 이것은 피드백(feedback)장치를 통한 피치 헌팅(pitch
hunting)의 주원인이 될 수 있다.
3)크로스헤드상의 슬라이딩 슈(slidingshoe)를 통한 피스톤 힘의 동작 아래에
서 슈의 제한된 간극과 슈의 위치는 기울어지게 되고 최대 전진상태에서의 가장
높은 접촉압력은 상,하부 전부 측 모서리에 작용하며,이것은 피치각의 제한과
불균일한 블레이드부하로 인하여 원동기에 영향을 줄 수 있다.
그리고 피스톤에 미치는 응력은 콘 직경과 피스톤 외경 비와 결합한 콘 각의
감소에 의하여 응력을 줄일 수 있으며,이와 함께 콘 실린더의 강도 개선은 콘
실린더의 콘 각을 최적화하거나 콘 실린더 플랜지와 허브 설치장소의 접촉배열
에 따라서 개선될 수 있다.
4)크랭크 핀 표면 그리고 핀과 접촉하는 슈의 표면은 충분한 강도를 가지며 결
합모서리 근처에서 최대 등가응력 값을 갖는다.크랭크 핀 링과 크랭크 핀의 최
대 강성은 블레이드의 최대 굽힘 모멘트를 고려하여 계산하여야 한다.
5)컬러베어링형 가변피치 프로펠러 운전의 수명을 증가시키기 위하여,허브의
기하학적 형태는 최대 전,후진 블레이드 굽힘 모멘트 상태에서 최대의 강성을
가지는 베어링배치가 될 수 있도록 설계하여야한다.그러나 허브바디 교각부위
의 응력증가와 더불어 구조적 한계를 가지며,블레이드 적용 숫자에서 지금까지
컬러베어링형은 5개,트러니언형은 7개가 최대 적용한계로 알려져 있다.
6)허브 엔드플레이트(endplate)강성은 크로스헤드와 엔드플레이트 베어링 사
이의 신축성과 마손을 충분히 예방할 수 있도록 고려하여야한다.허브 엔드플레
이트의 변형은 엔드플레이트 내에 배열된 베어링의 원통형 표면을 찌그러뜨려
후부 측 베어링 모서리가 전부 측 베어링 모서리보다 더 높은 마모를 가져오게
한다.
7)크로스헤드상의 슬라이딩 슈(slidingshoe)에 대한 구조해석결과 문제점과 같
이 크로스헤드상의 슬라이딩 블록에 미치는 구조응답을 개선하고자 슬라이딩 슈
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의 높이를 기존의 치수보다 20% 높이고 크로스헤드 립의 깊이 또한 20% 깊게
개선하여 적용하였을 경우 크로스헤드 립 내부의 슬라이딩 슈에 미치는 구조응
답은 다양한 부분에서 긍정적 결과를 얻을 수 있었다.
특히 슬라이딩 슈에 미치는 등가응력은 평균적으로 6.1% 감소하였으며,슬라
이딩 슈의 상,하 앞쪽 모서리에 발생하는 접촉압력은 평균 13.9% 감소하였다.
그리고 슬라이딩 슈의 정면하부모서리 변위는 개선전과 후를 비교하여 23~29%
의 감소효과를 얻을 수 있었다.
이것은 구성부품의 성능개선과 허브 어셈블리의 수명 및 정비주기를 기존의
것과 비교하여 상당히 증가시킬 수 있을 것으로 생각된다.또한,본 설계개선은
3000톤급 선박 가변피치 프로펠러 허브설계에 반영하였으며,다른 전문제작사와
비교하여 차별화된 설계능력을 가질 수 있게 되었다.
5.3유압분배기 조립체의 구조설계
1)OD박스 링의 베어링소재 변경은 적은 베어링 간극에 대하여 큰 영향을 줄
수 있으며,OD박스 링의 강철소재와 베어링 소재에 대한 탄성계수의 변화(B16
～B89)는 14.7%의 베어링 원주상 간극을 줄일 수 있는 가능성을 보여주고 있다.
강철과 배빗소재의 탄성계수는 가능한 한 높게 선택돼야하며,배빗은 베어링
에 미치는 부하나 원주 상 속도가 적기 때문에 더욱더 단단한 재질이어도 무방
하며,미끄럼에 대한 물리적 특성은 안전하고 좋아야한다.
2)배빗소재의 변형변위의 차이와 최대응력 값은 베어링에 미치는 주기적인 부
하와 베어링 몸체 구조의 피로특성 그리고 OD박스 링의 강철소재에 부착된 배
빗의 접착성에 따라 결정된다.
이러한 주기적 부하는 가변피치 프로펠러 시스템이 안전하게 작동할 수 있도
록 24시간 정도 다양한 피치 설정상태에서 시험하여야하며,이러한 주기적 부하
는 수년 뒤 가변피치 프로펠러 시스템이 위험상태에 도달될 수 있음에 주의 하
여야한다.
3)유압분배기의 회전체와 고정체의 운동부인 배빗 베어링의 간극 및 누유 최소
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화를 위하여 기하학적 특성을 변경하여 다음과 같이 개선하여 분석하였다.
첫째,OD박스 링의 외경을 25% 정도 증가시켜 적용하였을 경우,기존의 베어
링과 비교하면,개선후 1.265배의 베어링 간극감소와 26.5%의 누유량 감소를 확
인할 수 있었으며,
둘째,OD박스 링 외경의 증가를 20%로 제한하고 OD 박스 링의 오일챔버 내
경을 10% 줄여서 적용하였을 경우,개선후 베어링 간극은 1.275배 감소하였으
며,고압유에서 저압유로의 누유량은 27.5% 줄일 수 있었다.
이것은 기하학적 특성을 이용한 이론적 분석결과이므로 실제 적용함에 있어서
유압분배기의 물리적 특성에 대하여 신중한 검토가 요구된다.
4)힌지를 통하여 연결된 유압배관의 씰링은 연결부의 연속운전을 보장하는 안
전한 범위 내의 변형변위,접촉압력과 마찰응력 값을 가진다.
5)소재의 물리적 특성과 기하학적 특성의 상호 결합은 베어링간극의 최소화를
이룩하며,베어링과 스타브 샤프트(stubshaft)의 간극을 통하여 고압유와 저압
유 사이의 누유를 최소화 한다.
그리고 폴리아미드 베어링의 적용은 배빗베어링에 비하여 누유량을 같은 조건
에서 중간베어링에서는 약 28%,오른쪽 베어링에서는 44% 감소시킬 수 있으며,
유압분배기 베어링의 누유최소화는 가변피치 프로펠러 제어의 정확도를 증가시
키고 추진체계의 성능을 증대시킨다.
이상과 같이,유한요소법을 이용한 선박용 가변피치 프로펠러 추진시스템의
추진축계,허브 및 유압분배기 박스의 구성부품과 조립 일체에 대한 구조해석은
운전부하 상태하에서 가장 높은 응력과 변형 값이 미치는 정확한 위치를 확인할
수 있도록 하였으며,결과적으로 가변피치 프로펠러 구성부품의 내구성 증대 및
피치 설정의 정확성증대를 위하여 가변피치 추진시스템의 구성부품을 개선할 수
있는 방안을 찾을 수 있게 되었다.
이와 같이 보다 향상되고 기술적으로 진보한 구조설계를 통하여 우수한 품질
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A.1유체 역학적 추진성능에 대한 특성
 =0.217  =0.05
 =0.0029  =-0.000245
 =1.12  =1.12
 =1000   =7640 
A.2프로펠러의 특성(PropellerProperties)
 =2.85  =289.7
 =0.029  =0.609
 =-0.0015  =4
 =504kg(SI단위 질량)[=504(공학단위계 중량)]
A.3허브의 특성(HubProperties)
 =0.2115  =0.3185
 =0.183  =  [=0.4363323]
 =121.186  =0.473
 =0.428  =0.5
 =0.17  =0.0
 =5.6  =0.15
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A.4최대 전진상태의 추진성능
 =84490  =-53330
 =  ×  =  × 
A.5블레이드 볼트와 크랭크 링에 대한 사양
 =0.35
 =0.04 =0.00





























 =0.048  =314.961
 =0.057 = ×
2)소재의 물리적 특성
① 볼트
= × = ×
 =  ×  =0.29,
 =12
② 크랭크 링
= × = ×
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 = × =0.3
 =15
A.7컬러베어링의 설계사양
1)베어링 링의 기하학적 특성
 =0.52  =0.435
 =0.045  =0.0025
 =0
2)베어링 링 소재의 물리적 특성
 = ×  = ×
 = ×  =0.349
 =15









   :  
A.8허브 콘과 콘 볼트의 설계사양
1)허브 콘의 기하학적 특성
 =   =


 =   = 
 =   = 
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 =   =    
 =   = 





2)콘 볼트의 기하학적 특성과 물리적 특성
 =30  =0.016
 =562  =0.08
 =0.013  = ×
 =0.32  =  × 
 = ×  =20
A.9콘 엔드플레이트의 설계사양
1)콘 엔드플레이트의 기하학적특성
 =0.058  =0.08




2)콘 엔드플레이트의 물리적 특성
   × 
    × 

   × 
   
  
A.10실린더 내 피스톤의 설계사양
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1)피스톤의 기하학적 특성
     
     
2)피스톤 소재의 물리적 특성
 = ×  =×






A.11슬라이딩블록과 크랭크 핀의 설계사양
1)슬라이딩 블록 및 크랭크 핀의 기하학적 특성
     
    
2)슬라이딩 블록 소재의 물리적 특성
   × 
   × 

   × 





 =0.0725  =0.054
 =0.003  =0.1465
 =4  =0.0025
=0.281  =0.17
 =0.058  =250
 =0.05  =0.13
 =0.323  =0.007
 =0.04  =0.133
 =690  =11
2)크로스헤드 소재에 대한 물리적 특성
   × 

   × 





3)너트 소재에 대한 물리적 특성
   × 

   × 





상기에서 별도로 명시하지 않은 설계 자료에 대한 적용단위는 (압력,응
력),(힘,추력),(모멘트,토크),그리고 (변위,각종치수)를 적용한다.
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B. 선박용 가변피치 프로펠러 추진축 시스템 설계
  본 논문에서 다루고 있는 대상선박은 민수 또는 군용함정용 가변피치프로펠러 
추진시스템으로서 추진축계 설계 및 응력계산의 기준은 미 군사규격 
MIL-STD-2189 (SH) 및 추진축계 구성도면 NAVSHIPS 803-2145807 의 규
정과 범위에 따라 그 기준을 설정하였다.[34]～[38] 
B.1 일반적 요구사항
1) 설계 요구조건
  MIL-STD-2189(SH) 및 추진축계 구성도면 NAVSHIPS 803-2145807의 규
정과 범위에 따르며 대상선박의 건조사양에 따른다.
2) 축계 소재의 선택
  피로와 강도 특성을 고려하여 선정하여야 하며, 소재와 관련하여 미 해군에서 
승인한 재질목록은 Table B.1 과 같다. 그리고 Table B.2 는 추진축 재질의 변
화 및 호환성, Table B.3 은 추진축 재질에 대한 화학적 성분, Table B.4 는 물
리적 성질이다.
3) 선외 축과 선내 축의 구분
  선미관 밀봉장치를 기준으로 구분한다.
4) 중실축과 중공축의 규정
  특별한 요구조건이 없는 한 축 지름이  (  ) 미만은 중실축, 축 
지름이 그 이상은 중공축으로 적용이 가능하다. 이는 가변피치프로펠러 및 고정 
피치 프로펠러축과는 무관하게 축 지름에 대해 규정하고 있으므로 고정 피치 프
로펠러축의 경우는 실제 적용시 가격 및 요구중량 측면을 고려하여 결정하여야 
할 것이다.
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Table B.1  Mechanical properties of shafting and sleeve materials[34]



























































































































































































CPP oil, 2190 T
0.858
(0.031)




0 0 0 0 0
① ± 0.10 %               ② 108 cycle          ③ ± 0.20 %
④ 부하작용시 + 0.50 %    ⑤ 해수와 공기 중    ⑥ 해수와 공기 중
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Table B.2 Supersession shafting materials(MIL-S-23284A(SH),15 June 1990)[34]
MIL-S-23284A MIL-S-23284 MIL-S-24093 MIL-S-890 MIL-S-23009 MIL-S-20137A
----- ----- class A Alloy No.1 ----- -----
----- ----- class B Alloy No.2 ----- -----
----- ----- class D Alloy No.3 Grade HY80 -----
----- ----- class C Alloy No.4 Grade HY100 -----
class 1 class 1 class D class HG ----- -----
class 2 class 2 class F class An ----- -----
class 2 class 2 class F class Ac ----- -----
class 3 class 3 class G class B-C ----- class B-S
class 4 class 4 class H class B ----- -----
class 4 class 4 class H class C ----- -----
class 5 ----- ----- ----- Grade HY80 -----
class 6 ----- ----- ----- Grade HY100 -----
Table B.3 Chemical composition(weight %)②,④ [34]
원소 Class 1 Class 2 Class 3 Class 4 Class 5 Class 6
  Carbon(탄소) 0.28 0.26 0.35 0.30 0.27 0.30
  Manganese(망간) 0.15-0.45 0.15-0.45 0.60-0.90 0.60-0.90 0.20-0.45 0.20-0.45
  Phosphorus(인) ① 0.020 0.020 0.020 0.020 0.015 0.015
  Sulphur(유황) ① 0.015 0.015 0.015 0.015 0.015 0.015
  Silicon(규소) ③ 0.35 0.35 0.35 0.35 0.35 0.35
  Nickel(니켈) 2.75-3.50 2.75-3.25 2.75-3.90 2.75-3.90
  Cromium(크롬) 0.50 0.50 1.50-2.00 1.50-2.00
  Molybdenum(몰리브덴) 0.25-0.60 0.25-0.60 0.40-0.60 0.40-0.60
  Vanadium(바나듐) 0.08 0.05 0.03 0.03
  Copper(구리) 0.25 0.25
  Tin(주석) 0.030 0.030
  Arsenic(비소) 0.025 0.025
  Titanium(티타늄) 0.02 0.02
  Antimony(안티몬) 0.025 0.025
  Boron(붕소) 0.01 0.01
  Bismuth(비스무스) ⑤ 0.003 0.003
  Cadmium(카드뮴) ⑤ 0.003 0.003
  Lead(납) ⑤ 0.003 0.003
  Zinc(아연) ⑤ 0.003 0.003
① 인과 유황성분은 합하여 0.03%를 초과하지 않도록 한다. 
② 화학적 성분은 기계적 성질을 맞추기 위하여 최대 허용범위 내에서 분할 크기나 열처리에 따라 조절될 수 
있으며, 상기 모든 등급의 치수는 범위 규정이 없는 한 최대 퍼센트(%)로 Table시한다.
③ 진공 carbon de-oxidation을 사용할 때 규소의 최대값은 0.12 %로 한다.
④ 상기 Table에서 제한치가 정해져 있는 원소는 그 비율을 기록해 두어야 하며, 상기 원소 이외의 제작자가 
임의로 첨가한 원소는 보고해야 한다.
⑤ 열분석(heat analysis)은 불필요 (MIL Spec. 4.4.2.1 참조).
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Table B.4 Mechanical properties for shafting materials



















 yield strength at 0.01%
 offset, minium













 yield strength at 0.2%
 offset, minium ⑤
kgf/cm2 ( lb/in2 )
(시험결과치 기록)
 tensile strength, 
kgf/cm2 ( lb/in2 )
  6.68×103
 (95.0×103)






















 elongation in 5.08 cm (2
  inches), longitudinal, % 
20 22 22 25 20 18
 elongation in 5.08 cm (2
 inches, transverse, % 
①
17 19 19 22 18 16
 reduction of area
 longitudinal, % 
45 45 45 45 45 45
 reduction of area
 transverse, % ①










-1.1 (30) -1.1 (30) - - - -
plus
30+/-3
③ ③ - - 1.7 (35) 1.7 (35)
plus
28+/-3






190 162 152 120 190 228
3000 kgf 
load ④
261 209 200 165 261 294
① 축 커플링, 슬리브 및 이와 유사부품 등의 횡방향 성질을 요구할 때(MIL Spec. 6.2.1 참조). 
② 최소 3 번 이상 시험하여 평균을 취할 것.
③ 충격치를 기록할 것.




  특별한 승인을 얻지 않는 경우 모든 축 내경은 축 외경(최소 부위)의 0.65배 
이내로 해야 하고,  (  )단위로 반올림이 가능하다. 또한 가변피
치프로펠러축의 내경은 앞쪽에서 뒤쪽으로 가면서 감소되어서는 안 된다. 
6) 축 내경을 여러 가지 구경으로 제작할 경우
  수중축의 경우 각각의 축을 부위별로 여러 가지 다른 치수의 구경으로 축 내
경을 설계해야 할 경우에는 축의 계산위치에 상관없이 축의 최대 내경을 기준으
로 축의 응력을 계산한다.
7) 수중축(waterborne shafting)의 외경 설계
  축의 외경설계는 모든 설계 요구조건을 충족시키도록 계산된 최소외경을 말하
며, 특히 수중축에 대한 축의 외경설계는 최대 합성응력에 대해 결정한다. 그리
고 응력과 안전계수는 모든 필릿(fillet) 부분, 키 웨이(key way) 및 기타 불연
속 부위에 대해서 계산해야 하며, 특히 모든 베어링 지점과 최대 모멘트가 발생
하는 모든 점에 대해 계산한다. 계산에는 응력 집중계수  (Fig. B.2, Fig. 
B.3)를 고려해야 하며, 본 규정에 따라 계산한 축의 치수는 최대 굽힘응력과 최
소 안전계수를 만족하도록 결정한다.
8) 선내축의 외경설계
  선내축(중간축 및 추력축)에 대한 축 외경설계는 최대 합성응력에 대하여 결
정하여야한다. 응력과 안전계수는 모든 필릿 부분, 키 웨이(key way) 및 기타 
불연속 부위에 대해 계산한다. 특히 모든 베어링 지지점과 최대 모멘트가 발생
하는 모든 지지점에 대해 계산해야 하며 최대 응력점을 찾아내기 위해 적절한 
응력집중계수  를 고려하여 축의 치수는 최소 안전계수를 만족하도록 결정
한다.
9) 대기중과 수중에서의 조건
  응력 분석시에는 대기 중의 일직선 상태와 모든 수중상태에 대한 축계의 굽힘 
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모멘트를 그래프나 표로 표시해야 한다. 본 규정에서 요구하는 최대 굽힘응력과 
최소 안전계수 요구조건은 공기 중과 수중에 있는 축에 대하여 모두 충족되어야 
한다. 수중 축계에 대해서는 굽힘응력과 응력 집중계수의 곱[× ]가
      를 초과하지 않아야 한다. 단, Cr-Ni-Mo- Nb 합금
625 에 대해서는 별도로    (   ) 까지 허용하고 있다.
10) 베어링 지지점
  설계 계산상 최후부 베어링의 지지점은 다음 위치 중 가장 큰 것으로 한다.
  (1) 축 외경의 1배 지점 (베어링 후부 끝단에서 앞쪽으로)
  (2) 베어링 길이의 1/4 지점 (베어링 후부 끝단에서 앞쪽으로)
참고로 Thordon 베어링의 경우에는 베어링 길이의 1/3지점을 취하며, 기타 특
별한 규정이 없는 선박의 경우는 베어링 길이의 1/2지점을 지지점으로 간주한
다.
11) 설계 토크
  설계토크 = 최대토크 + 부가적인 토크
부가적인 토크는 최대마력으로 선회시 프로펠러 회전수가 감소하는 현상을 고려
한 값, 즉 최대 마력상태에서 외부 부하의 작용으로 회전수가 감소하므로 토크
가 증가하고 이 토크 증가분에 대해 고려한 부가적인 토크이다. 적용기준은 감
속기어가 연결되지 않은 단축 또는 다축선의 경우 최대 마력 토크에 20의 부
가적인 토크를 설계에 반영하며 감속기를 통한 축계배열에 대해서는 최대 마력 
토크에 10의 부가적인 토크를 설계에 반영한다.
  참고로 디젤엔진의 경우 제어변수가 엔진 회전수이므로 상대적으로 축 회전수
는 유지가 가능하나 터빈의 경우는 축이 동력 발생부분과 기계적으로 분리되어 
있으므로 외부 부하에 따라 변화되어 제어가 곤란하다. 한편 왕복동기관에 의해 
구동되는 축계는 MIL-STD-167-2 및 NAVSEA  0900-LP-090-3020 에 따라서 
진동응력이 최대가 되는 비틀림 위험속도에 대해서도 검토해야 한다.
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12) 정응력 및 동응력
  응력 계산시 정응력(steady stress)과 동응력(alternating stress)을 별도로 
계산해야 한다. 합성 정응력은 일정토크와 추력에 기인하며, 합성 동응력은 수중
축의 중심을 벗어난 추력(off-center thrust)에 의한 동적 토크 및 굽힘응력에 
기인한다. 또한 치음(dental)이나 소음 차단커플링 등과 같은 다른 요소에 의한 
부가적인 굽힘효과를 고려해야 하고, 동적 비틀림 전단응력과 굽힘응력 계산시
에는 응력집중이 존재하는 곳에서는 이를 고려해야 한다. 
  
13) 높은 국부응력
  키나 슬리브, 오일 격판 등을 고정시키기 위한 구멍은 가능한 한 피해야 하며, 
필릿 부분은 가능한 한 완만하게 하여 국부적으로 높은 응력이 걸리는 것을 피
해야 한다. 또한 특별히 인정되지 않는 한 축의 용접작업은 허용되지 않으며, 특
히 동응력에만 응력 집중계수가 곱해지는 점을 감안하여 국부응력이 높게 나타
나는 부분이 발생하지 않도록 해야 한다.
14) 비틀림 전단 동응력
  왕복동기관과 같이 엔진이 기진원인 경우에는 특히 비틀림 전단 동응력 계산
시 주의해야 한다. 즉 식 (B.13)의 값이 MIL-STD-167-2에 따라 추후 수행되
는 비틀림 진동해석 결과치보다 작은 경우에는 추진축 응력계산을 그 값으로 다
시 계산해야 한다.
15) 진동
  미 군사규격 MIL-STD-167-2에 따라 비틀림진동, 종진동, 횡진동을 해석해
야 하며, 계산을 위한 보다 상세한 자료는 NAVSEA-LP- 0900-3020 에 언급
되어 있다. 이와 같은 진동계산 결과치가 식 (B.13), (B.22a) 및 (B.22b)에서 예
측한 값보다 큰 경우에는 추진축의 응력계산을 다시 수행해야 하며, 진동계산에
는 다음과 같은 추가사항이 고려되어야 한다.
   (1) 부가수 영향을 고려하여 프로펠러의 질량과 질량관성모멘트에 다음과 같
은 값을 부가한다.
  - 종진동에 대해서는 프로펠러 질량을 50까지 증가시킨다.
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  - 비틀림진동에 대해서는 극관성모멘트를 25까지 증가시킨다.
  - 횡진동에 대해서는 프로펠러 질량을 25까지 증가시킨다. 
   (2) 프로펠러의 종방향 및 비틀림 가진 응답을 선박의 직선 항해시와 최대 
타기 사용상태(좌, 우현 전타사용)에 대해 모든 축 속도의 최대값에 대해 계산해
야 한다. MIL-STD-167-2 에서는 종진동 해석용으로 최대 직선방향과 최대 조
타기 사용조건에서 수상 선박의 전 운전영역에 대해 프로펠러 가진에 대한 운전
계수를 제공하고 있으며, 이 값은 프로펠러 가진 비틀림 진동응답에도 적용된다. 
이와 같은 운전계수들과 프로펠러 가진 자료는 각 선박의 기본설계 기간중 제공
되므로 추후 상세 계산시 이들 자료에 대해 검토해야한다 (필요시 계산을 재 수
행한다).
   (3) 횡진동 해석시에는 스트럿, 베어링 지지대 등의 강성을 적절히 고려해야
한다.
16) 중력 모멘트
  축 얼라이먼트 해석 결과로부터 축의 임의의 위치에서 중력 모멘트 값을 확인
한다. 특히, 최후부 베어링에서의 모멘트 값은 상세계산으로 검증해야 한다(공기 
중).
17) 중공축 내부 부품
  중공축 내부에 설치되는 2중 오일 튜브, 밸브 로드 및 오일 등의 축 내부요소
들에 대한 중량은 중력모멘트를 고려해야 한다.
18) 수중축의 굽힘응력과 모멘트
  수중축의 모든 부위별에 대한 굽힘응력은 중력 모멘트 와 중심을 벗어난 
모멘트(off-center moment) 의 합성 모멘트에 대해 계산해야 한다(Table
B.5 참조). 대기 중 직선상태에서 중심을 벗어난 추력으로 인한 모멘트는 프로
펠러와 축의 중량에 의한 공기 중에서의 외팔보 굽힘모멘트 와 같다고 보며, 
수중에서도 중심을 벗어난 추력모멘트는 수중에서의 프로펠러와 축의 중량에 의
한 외팔보 굽힘모멘트와 같다고 본다. 중심을 벗어난 모멘트는 수중축의 전 길
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이에 대해 균일하게 작용한다고 가정하며, 항상 중력 굽힘모멘트에 더해야 한다.
Table B.5  Bending moments for surface ships and submarines[35]
모멘트
수상 선박(surface ship) 잠수함





총 모멘트  
  
수중축 임의점에서의
총 모멘트  




 참고 : 총 모멘트 는 기어 커플링 또는 방음 커플링 등과 같이 구성품 자체로 인한 굽힘 응력
       을 포함하고 있다.
19) 축 굽힘 응력의 제한
  어떠한 경우에도 굽힘응력과 응력 집중계수와의 곱이   (
   )를 초과하지 않아야 한다. 단, Ni-Cr-Mo-Nb 합금 625 의 피복용접
재에 대해서는   (   )를 초과하지 않아야 한다.
20) 안전계수
  Table B.6 에서 보는 바와 같이 추진축계 설계시 안전계수를 고려해야 한다.
Table B.6 Factors of safety for propulsion shafting[35]
추진축
선박의 형태




수상 축계(line shaft) 1.75 2.25 2.00
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21) 가공된 용접 용접재 부위에 대한 처리
  가변 추진기 프로펠러축의 최후부 플랜지 부위의 부식방지를 위해 인코넬
(inconel) 용접으로 플랜지 필릿 부위에 용접으로 육성하고 가공하여 적용하는 
경우와 같이 피복재가 가공된 부위는 비균일한 것으로 고려해야 한다. 해석수행
시 피복재 표면과 기본축 표면에 대해 별도로 각각 계산해야 한다.  
 
22) 수중함 축계 슬리브 홈의 합성 동응력의 제한
  적용하는 소재 성분에 따라 각각 개별적인 제한된 값을 가진다.
23) 프로펠러 너트, 축 조립부의 나사끝단 부위의 언더 컷트(undercut)
  프로펠러 고정용 유압식 너트를 사용하는 경우에는 축의 나사 부 끝단부위에 
대한 인장응력을 계산하여야한다. 안전계수는 재질의 극한강도(Table B.1 기준)
로 계산해야 하며 수중축의 최소 요구 안전계수 이상으로 확보해야 한다.
  B.2 추진축계 응력
  추진축계는 비틀림에 의한 전단력, 축 추력 및 굽힘응력을 포함한 다양한 정
하중과 동하중을 받는다. 모든 베어링 지지점, 불연속점, 플랜지 필릿, 키 홈, 모
멘트 피크 점 및 기타 응력이 높게 나타나는 부위에 대해 응력을 계산해야 하는
데, 정응력과 동응력을 별도로 계산하여 Soderberg 선도에 따라 합성응력을 계
산하고 안전율을 고려해 주어야 한다. 그리고 용접 피복재가 있는 부위는 비균
일한 것으로 간주하여 계산해야 한다.
B.2.1 일반축
1) 정응력
  (1) 총 토크
평균 또는 정상 최대출력 토크이
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 






 ×××  

[ ∙ ]
와 같을 때,최대동력으로 선회할 때의 총 토크는 부가적 토크를 더하여
   - 단축 또는 다축의 터빈 구동 선박의 경우
           (B.2a)
   - 단축 또는 다축의 디젤 또는 증기왕복동 엔진으로 구동되는 선박의 경우
   (B.2b)
으로 계산한다.여기서 N은 분당 엔진회전수[]이고,SHP는 축마력이다.















여기서  는 축의 극 단면 2차 모멘트[ ],do는 축의 외경[],는 축의 내
경[]이다.
  (3) 추력 부하
     ① 수상함(surface ship)
 
× 
    
[]
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 ×××  
    
[] (B.4)
여기서  : 총추력 [kgf],  : 선속[knot],  : 추력감소계수, EHP : 유효마력,
       ×  
 : 추진효율이다. 여기서 초기 계산시 또는 모형시험 자료가 없을 경우에는 
  ,    를 사용한다.
     ② 잠수함
  스러스트 칼러 후면의 추진추력 및 수중추력은 다음과 같이 계산하고, 스러스
트 칼러 전면에서의 추진추력, 수중추력 및 총 추력은 0 이 된다. 
       (ⅰ) 추진추력
 
×××  
    
[] (B.5)
       (ⅱ) 추진축 시일 후부 수중추력[35]
   (B.6a)
          여기서,  : 면적,  :시험길이[  ]
       (ⅲ) 추진축 시일과 추력 칼라 사이의 수중추력[35]
   (B.6b)
          여기서,  : 면적
       (ⅳ) 추진축 시일 후부 총 추력
     (B.7a)
       (ⅴ) 추진축 시일과 스러스트 칼라 사이의 총 추력
     (B.7b)
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   

 
[  ] (B.8)
  (5) 합성 정응력  σsR
     ×   [  ] (B.9)
2) 동응력
  (1) 굽힘모멘트
    ① 중력 굽힘모멘트
     (ⅰ) 초기설계용으로 중간축(수상축)계에 있어서 축의 임의 지점에서 중력
에 의한 굽힘모멘트 는 다음과 같은 간이식으로 계산한다.
    [ ∙ ] (B.10)
 여기서 : 프로펠러 중량 [ ],  : 프로펠러 무게중심에서 베어링 지지점까
지의 거리 [ ] 이다.
     (ⅱ) 축 얼라이먼트 분석을 이용하여 다음과 같은 상태에 대해 굽힘모멘트
를 계산하여 이전의 B.1절의 제 7)항과 8)항에서 언급한 바와 같이 적용해야 한
다.
       ㉮ 공기 중 일직선상태
       ㉯ 수중 축 배열 및 엔진 냉각상태
       ㉰ 수중축 배열, 엔진정지 및 물 윤활식 베어링의 마모를 보상한 상태
       ㉱ 수중축 배열 및 엔진 운전온도 상태
       ㉲ 수중축 배열 및 엔진 운전온도 상태에서 물 윤활식 베어링의 마모를  
         보상한 상태
       ㉳ 수중축 배열 및 상기조건 ㉯에서 ㉲까지 허용 가능한 베어링 부하 조  
         건을 감안한 상태
       ㉴ 잠수함과 관련하여 다이빙, 부상, 파도에 의한 충격(sea slap)과 수중  
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         압력으로 인한 선체 변형은 상기조건 ㉯에서 ㉳까지 결합상태로 해석  
         되어야 한다.
       ㉵ 수상 선박과 관련하여 축 얼라이먼트에 영향을 주는 선체변형은 상   
         기조건 ㉯에서 ㉳까지 결합상태로 해석되어야 한다. 
이와 같이 선체변형은 유조선, 수륙양용선, 지원선 등과 같이 흘수 변화가 큰 선
박에서 많은 변화를 보여준다. 이 때 해상상태나 타기를 사용하여 선회할 경우
의 선체변형은 해석할 필요가 없고, 이와 같은 응력계산은 그래프 또는 도표로 
나타내어야 한다.
     (ⅲ) 응력 계산시 상기와 같이 각 설계위치에서 계산된 최대 굽힘응력은 
그 점에서의 응력계산에 사용해야 한다.
   ② 편심 모멘트(off-center moment, 수중축에 한함)
   프로펠러 추력의 편심이 중력에 의한 굽힘모멘트에 더하여져 중심이동에 따
른 모멘트 를 발생시킨다. 설계의 편의를 위하여 이 모멘트는 수중축의 모든 
부위에 동일하게 작용한다고 보며 수상 축(line shaft)에 대해서는 작용하지 않
는 것으로 간주한다. Table B.5 에는 이 관계를 요약하였다. 그래서 총 굽힘모멘
트는 다음 식으로 주어진다.
     (B.11)
  (2) 응력 집중계수
  축계에서 발생하는 응력집중은 키 홈의 모서리 부위, 플랜지 필릿 부위, 축에 
가공한 구멍 등에서 발생한다.
    ① 키 홈 필릿부의 응력집중
  키 홈 필릿부에 대한 비틀림 응력 집중계수 는 필릿 반경 와 키 중앙에서
의 깊이 와의 비에 의해 결정되는 것으로 Fig. B.1 에서 구하며, 필릿 반경은 
NAVSHIPS drawing No. 803 2145807에 따라야 한다. 키 홈이 상기 도면에 




Fig. B.1  Stress concentration factors at key way fillet, in torsion[35]
    ② 플랜지 필릿 부위의 응력집중  
  굽힘응력 집중계수 와 비틀림 응력 집중계수 는 필릿 반경 , 추진축 외경
, 플랜지 외경 에 따라 결정되며, 각각 Fig. B.2 와 B.3 에서 선택한다. 
    ③ 축 내부의 기름구멍
  굽힘에 대하여 응력 집중계수 3을 적용한다. 이와 같이 축 내부에 구멍이 필
요한 경우에는 NAVSEA의 승인을 얻어야 한다.
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       Fig. B.2  Stress concentration factors,  
for bending at flange fillet[35]
     Fig. B.3  Stress concentration factor,  
for torsion at flange fillet[35]
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여기서 첨자 는 동응력, 는 굽힘응력을 가리킨다. 그리고 수중축에 대해서는
× 가     를 초과하지 않아야 한다.
  (4) 비틀림 전단 동응력 
  축에 작용하는 동적 비틀림 전단응력은 프로펠러에 의해 발생되며, 블레이드 
주파수에서 지배적으로 발생한다. 단, 디젤엔진 추진인 경우에는 주기적 엔진 토
크가 또한 현저하게 발생하며, 초기 계산시에는 다음과 같이 근사값을 추정하여 
사용한다. 
   (B.13)
여기서 는 식 (B.3) 으로 주어지는 전단 정응력이다. 상세진동 계산에서 구한 
값이 상기식으로 추정한 값보다 큰 경우에는 그 값으로 대체하여 계산을 재 수
행하여야 한다.
 
  (5) 합성 동응력 
  프로펠러 굽힘 동응력 와 비틀림 동응력 는 프로펠러 스트럿 베어링에서 
발생한다. 비록 프로펠러 키 웨이(key way)가 베어링 안쪽까지 연장되어 있지 
않아도 합성 동응력은 진동 전단응력에 대해 비틀림 응력 집중계수 를 포함하
여 계산해야 하며, 다음과 같이 최대 전단이론(Tresca, Guest)에 따라 계산한
다.
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       
 (B.14)
여기서 와 는 플랜지 필릿이나 키 홈과 같이 불연속 축에서 굽힘과 비틀림에 
대한 응력 집중계수로서 각각   및   에 대한 값이고,  와  는 Fig.
B.4, B.5, B.6 에 있는 바와 같으며 DDS 243에 따라서 구해진다.
3) 안전 계수(factor of safety)










 와  은 Table B.1 에서 구한다.
B.2.2 피복재로 용접하여 씌운 축
  피복재로 용접하여 씌운 축 부위는 비균일 [ B.1 절의 21)항 참조 ] 한 것으로 
고려해야 한다.
1)정응력
  (1) 비틀림 부하
  피복재로 용접하여 씌운 축에 대한 비틀림 부하는 식 (B.1), (B.2a) 및 (B.2b)
를 이용하여 계산한다.
  (2) 전단 정응력
축의 피복재 및 축 자체 소재의 특성을 고려하여 다음과 같이 계산한다.
    ① 피복재 외부표면의 전단 정응력
 
 
    
(B.16a)
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② 피복재와 원소재 접합부위의 전단 정응력
 
 
    
(B.16b)
첨자  : 피복재(clad weld inlay),  : 원 소재(base metal)를 의미하고,
   : 피복재 전단계수,   : 원 소재의 전단계수,
   : 피복재 외경,      : 축 원소재 외경,
   : 피복재의 단면 극 2 차 모멘트,
    : 축 원소재의 단면 극 2 차 모멘트
이며,
 











 는 축 내경이다.
  (3) 추력 부하
  피복재로 용접하여 씌운 축의 추력 부하는 일반축과 동일하게 식 (B.4)～식
(B.7b)를 이용하여 계산할 수 있다.
  (4) 압축 정응력











여기서  와   : 각각 피복재와 원소재의 종탄성계수,
       와   : 각각 피복재와 원소재의 단면적
이다.
  (5) 합성 정응력
    ① 피복재 외경 표면에 미치는 합성 정응력
      
 (B.19a)
    ② 피복재와 추진축 원소재간의 합성 정응력
      
 (B.19b)
2) 동응력
  (1) 굽힘 모멘트
    일반축과 같이 B.2.1절 2)의 제(1)항에 따라서 계산한다.
  (2) 응력 집중계수
    일반 축과 같이 B.2.1절 2)의 제(2)항에 따라서 와  를 Fig. B.1, B.2,   
   B.3 을 이용하여 결정한다.
  (3) 굽힘응력
    ① 피복재 외경 표면에 미치는 굽힘 동응력
 
 
      
(B.20a)
      수중축에 대해서는× 가   (   )를 초과하지 않  
      아야 한다.
    ② 피복재와 추진축 원소재 사이의 굽힘 동응력
 
 
      
(B.20b)
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      수중축에 대해서는× 이    (   )를 초과하지 않아  
      야 한다.
    ③ 피복재의 극 단면 2차모멘트 와 추진축 원소재의 극 단면 2차모멘
트을 계산한다.
 











  (4) 비틀림 전단 동응력
  상세한 진동계산에 의한 자료가 없을 경우에는 다음과 같이 계산한다.
    ① 피복재 외경 표면에 미치는 비틀림 전단 동응력
   (B.22a)
    ② 피복재와 추진축 원소재 사이의 비틀림 전단 동응력
   (B.22b)
상세한 진동계산에서 구한 값이 상기 식에서 추정한 값보다 큰 경우에는 그 값
으로 대체하여 계산을 재 수행하여야 한다.
  (5) 합성 동응력
    ① 피복재 외경 표면에 미치는 합성 동응력
      
 (B.23a)
    ② 피복재와 추진축 원소재 사이의 합성 동응력






















        는 Table B.1에서 구한다.
B.2.3 가변 추진축계 응력
  일반 선급에서도 가변 추진축계 설계에 대해서는 일반 요구사항과 꼭 필요한 
상세 요구사양들이 주어져 있다. 특히 여기서 다루고 있는 가변 추진 장치의 축
계는 어선 및 군용함정에 대부분 적용하고 있으나, 본 논문에서는 설계기준을 
미 군사 규격(U.S. Military Specification, MIL-STD-2189(SH)) 및 각 선급 규
정에 의거하여 작성하였다. 그리고 가변 추진축계에 대하여 다음과 같이 응력계
산을 하였고, 현재 공급되어 있는 기존의 실적 선박을 이용하여 설계검증을 하
였다.
1) 프로펠러축 합성 정응력






여기서, :식 (B.8)로 주어지는 압축 정응력,





   

 








[  ] (B.27)
또한
   : 식 (B.4)로 주어지는 추력
   : 축 외경
   : 식 (B.1)로 주어지는 정상 최대출력 토크
    : 축의 단면 극 2 차 모멘트
 
×××





[ ∙ ] (B.29)
 






EHP:유효마력[]  :선박의 속력[]
 :추력 감소계수 SHP:축마력[]
   : 엔진 회전수 [ ]      : 축 내경 [ ]
2) 프로펠러축 합성 동응력




 :Fig.B.2에서 구하는 굽힘응력 집중계수
:프로펠러에 미치는 굽힘 동응력으로서 식(B.12)로 주어진다.
 :Fig.B.3에서 구하는 비틀림 전단응력 집중계수






   (B.33)
또한,
    : 식 (B.11)로 주어지는 프로펠러 총 굽힘모멘트
    : 단면 2차모멘트
    : 식 (B.3)으로 주어지는 전단 정응력
3) 안전계수  










으로 구하며,  와  은 Table B.1 에서 구하고, 이 안전계수는 Table B.6
에 보이는 바와 같이 수상 함정일 경우에는 최소 2.00이상을 유지해야 한다.
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B.3 기타 축계 구성품의 응력
B.3.1 잠수함 주축용 시일 슬리브 응력
  잠수함 주축용 시일 슬리브 홈 부분의 응력은 합성 동응력보다 적어야 하고, 
슬리브 소재에 대한 최대 허용응력은 다음 Table B.7 과 같다.
 Table B.7 Allowable maximum stress for sleeve material[35]
슬리브 소재 최대 허용응력    (psi)





  주축 시일 슬리브 홈의 합성 동응력은 다음 식과 같다.
  (1) 슬리브 홈의 굽힘 동응력 는 비균일 보 해석에 기초를 두고 있다.
 
 
     
(B.35)
여기서
  과  : 각각 슬리브와 축의 종탄성계수[ 
]
       : 슬리브 홈의 외경 [ ]
  과   : 각각 슬리브 홈과 축의 단면 2차모멘트[
]
 












  (2) 슬리브 홈의 전단 동응력  도 비균일 보 해석에 기초를 둔다.
 
 
    
(B.37)
여기서,
   과   : 각각 슬리브와 축의 횡탄성계수[ 
]
   과  : 각각 슬리브 홈과 축의 극 단면 2차모멘트[
]
   (B.38a)
   (B.38b)
  (3) 슬리브 홈의 합성 동응력은 다음과 같다.
       
 (B.39)
  참고로 Cu-Ni(70-30)과 주조된 Ni-Cr-Mo-Nb alloy 625 는 예민한 노치부
분은 없으므로 이러한 소재의 굽힘응력 집중계수 와 비틀림 응력 집중계수
는 1로 놓는다.
B.3.2 키 소재용 허용 압축 및 전단응력
  Fig. B.4 는 프로펠러 키에 대한 개략적인 구성도이며, Fig. B.5 는 선내에 설치
되는 커플링 키의 구성도이다. Table B.8 과 B.9 는 각각 이 키 소재에 대한 허
용 압축응력과 허용 전단응력이다.
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Fig. B.4  Propeller key[35]
Fig. B.5  Inboard coupling key[35]
-224-
여기서, 
     : 키의 유효길이
     : 키의 접촉 깊이 (키 홈 깊이   - 키 캠버  )







     : 


에서 축 경사부의 직경
     : 


에서 키 웨이의 깊이
     : 키의 폭
     : 키의 캠버




    
2개 또는 그 이상의 
키에 적용




   2,004 (28,500)    1,336 (19,000)
class 2    1,687 (24,000)    1,125 (16,000)
class 3       1,582 (22,500)    1,055 (15,000)
class 4    1,265 (18,000)     844 (12,000)
 Ni-Cu (monel) QQ-N-281    1,898 (27,000)    1,265 (18,000)




   1,687 (24,000)    1,125 (16,000)
 Manganese bronze
 half-hard, rolled
ASTM B138    1,371 (19,500)     914 (13,000)
 Steel, Class C
 Type ⅠorⅡ
MIL-S-24093   2,531 (36,000)    1,687 (24,000)
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    
2개 또는 그 이상의 
키에 적용




    791 (11,250)     527 ( 7,500)
class 2     580 ( 8,250)     387 ( 5,500)
class 3        475 ( 6,750)     316 ( 4,500)
class 4     369 ( 5,250)     246 ( 3,500)
 Ni-Cu (monel) QQ-N-281     548 ( 7,800)     366 ( 5,200)




    422 ( 6,000)     281 ( 4,000)
 Manganese bronze
 half-hard, rolled
ASTM B138     369 ( 5,250)     246 ( 3,500)
 Steel, Class C
 Type ⅠorⅡ
MIL-S-24093   1,055 (15,000)     703 (10,000)
B.3.3 추진축 커플링 볼트의 전단응력
  추진축 커플링 볼트는 리머 볼트(reamer or fitted bolt) 이어야 하므로 전단






    : 모든 토크 증가요인을 포함한 총 토크
    : 볼트의 수
    : 분할표면의 볼트 단면적
    : 볼트 직경
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  커플링 볼트에 대한 최대 허용 전단응력은 항복강도 기준으로 계산해야 하며, 
최소 안전계수는 축의 안전계수와 동일하게 하고 2 보다 작아서는 안 된다. 따
라서 최대 전단응력에 따르면 MIL-S-24093의 강재를 이용한 수상함 용 커플
링 볼트에 대한 최대허용 전단응력은 1,758    (25,000  ) 이다.
  참고로 MIL-S-24093 class C 의 최소 항복강도는 7,030    (100,000
 ) 이므로 최대 전단응력에 의한 전단강도는 3,515    (50,000  )이
고, 안전계수를 2 라고 하면 최대허용 전단응력은 1,758    (25,000  )
가 된다.
B.3.4 프로펠러 너트 및 축에 가공된 나사 밑 부분의 인장응력
  프로펠러를 유압식 또는 전통적인 방법인 너트로 설치할 경우에는 프로펠러 













이 때 축에 가공된 나사 밑 부분에 대한 안전계수는 ≥ 이어야 한다.
여기서,
   : 프로펠러 너트 및 축에 가공된 나사 밑 부분의 인장응력
   : 프로펠러 너트의 조임에 따른 최대 잠김상태의 힘
   : 프로펠러 너트 및 축에 가공된 나사 밑 부분의 축 단면적
   : 프로펠러 너트 및 축에 가공된 나사 밑 부분의 축 직경
   : 프로펠러축의 감소된 직경
   : 프로펠러 너트 및 축에 가공된 나사 밑 부분의 안전계수
   : 최대 인장강도
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B.4 유압 조임식 커플링 설계
  유압 조임식 커플링에는 주로 슬리브형과 플랜지형이 이용되고 있다. 여기에
서는 본 유압 조임식 커플링 설계에 대하여 필요한 기본적인 자료 즉, 커플링 
재질의 종류 및 특성, 안전계수 등의 제반 알려진 자료를 이용하여 축계 동력장
치 시스템 구성에 따른 적합한 유압 조임식 커플링 설계에 대하여 설명하고자한
다.[34], [37]~[41]
B.4.1 커플링 구조
  Fig. B.6 은 유압 조임식 커플링의 기본 배열인데, 여기서 각부 명칭과 기호는 
다음과 같다.
         (A) Sleeve type                    (B) Flange type
Fig. B.6  Hydraulic pressed coupling
    ① : 원추형(conical) 슬리브
    ② : 원추형 부싱
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    ③ : 중공축
     : ①의 외경 [ ]
     : ①의 내경 [ ]
     : ②의 외경 [ ]
     : ②의 내경 [ ]
     : ③의 외경 [ ]
     : ③의 내경 [ ]
     : 유압 조임시 접촉부의 길이[ ]
     : 커플링 바로 뒷부분에 있는 축의 외경[ ]
     : 커플링 바로 뒷부분에 있는 축의 내경 [ ],   
    : 너트 외경[ ]
    : 커플링과 부싱의 접촉 시작점의 부싱 외경 [ ]
B.4.2 커플링 설계




[ ∙ ] (B.43)
여기서,SHP:축마력[], :축의 분당 회전수[]이다.
2) 안전계수를 고려한 원추형 부싱 ②와 중공축 ③ 사이의 접촉압력





 [  ] (B.44)
여기서,
 :TableB.4에서 주어지는 안전계수
 :토크 전달을 위한 필요 접촉압력
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[  ] (B.45b)
 :식(B.43)에서 주어지는 정상 최대출력 토크, :마찰계수,는 다음의
식(B.46)으로 주어지는 프로펠러 총 추력이다.
 
×××
    
[ ∙ ] (B.46)
EHP:유효마력[], :선박의 속력[],:추력 감소계수
3)부싱 ②와 중공축 ③ 사이에 필요한 간극은 다음과 같다.단,이 때 슬리브












































  [] (B.47)
여기서,
 :원추형 부싱 ②와 중공축 ③ 사이의 조립간극(mountingclearance)
 :종탄성계수
4) 상기 3)의  가 원추형 부싱 ②의 내경  와 동일하게 될 때 원추형 슬리


















[  ] (B.48)














































6) 유압 조임식 커플링 조립시 축상 이동거리는 다음과 같다.
      [] (B.50)
여기서  는 접촉압력에 의한 면의 압축 간극이고,  는 테이퍼 비이다.
7) 유압 조임식 커플링이 결합된 상태에서 접촉압력 에 의해 원추형 슬리브 
























[  ] (B.51)
8) 슬리브 ①과 원추형 부싱 ② 사이의 접촉압력은 따라서
    [  ] (B.52)








  [] (B.53)
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 는 마찰계수이다.
10) 밀어 올리는 압력
 

   

 
[  ] (B.54)



























[  ] (B.56)
여기서         






[  ] (B.57a)
   (B.57b)
14) 반경 및 접선응력
  각 부분에 있어서 접선방향과 반경방향의 응력은 각각 다음과 같다.
  (1) 반경방향 응력[ 
]
     ,       ,      
      ,       ,      (B.58)
 여기서  은 상기 8)의 식 (B.52)이고,  는 상기 2)의 식 (B.44)이다.
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  (2) 접선방향 응력  
 

















































































































15) 합성응력[  ]
  상기 14)의 반경방향과 접선방향 응력을 합성한 응력은 다음과 같다.
   





    

   

(B.60)
   
       
        





여기서         이고, 첨자 1, 2 는 (±) 와 부호동순이며, (+) 는 
인장응력, (-) 는 압축응력을 가리킨다.
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16) 커플링 바로 뒷부분에 있는 축에 미치는 응력[  ], 즉 전단응력, 
반경방향 응력 , 접선방향 응력  및 추력에 의해 이 부분에 발생하는 응력
 는 각각 다음과 같다.
 

   

 
,   
   

 
,     
  ,     ,     ,  





  여기서 첨자  와  는 각각 중공축의 외경부와 내경부를 가리킨다.
17) 굽힘응력이 발생하는 부분에 있어서 인장부분을  , 압축부분을  로 분
리하여
    (B.63)
라 놓고,합성응력을 구하면 15)의 식(B.60)과 식(B.61)과 같다.
  B.5 가변 추진기용 추진축계 시스템 설계
  가변 추진기용 추진축계 시스템 설계에 있어서 기본사항은 각각의 구성품에 
미치는 적정응력 해석과 각 선급이나 특수사양에서 요구하는 안전계수를 선정한 
다음, 여기에 맞추어 적정규격을 정하고 치수를 결정하여 추진 시스템 설계에 
적용하는 일련의 모든 작업을 포함한다. [42]～[57] 
B.5.1 추진축계 설계를 위한 기본규정
  문제로 되는 선박 형태에 가장 적합한 추진기 및 추진시스템 설계를 위하여 
반드시 다음 내용들을 파악하여 설계에 적용해야 한다.
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  - 선박의 유형 및 크기에 대한 기본치수, 프로펠러 수(단축 또는 다축 여부)
  - 원동기 유형, 만약 디젤엔진을 사용한다면 엔진 형식, 실린더 수, 2 또는 4행
정     등
  - 출력, 프로펠러 회전수, 선속, 만약 알 수 있으면 반류계수
  - 적용 선급 또는 아이스 글라스(ice-class) 적용여부
  - 축의 길이, 즉 프로펠러에서 후부격벽까지의 거리, 후부격벽에서 감속기 또  
   는 엔진 플라이휠까지의 거리
  - 기관실 또는 선미 쪽의 배열에 대한 도면을 구할 수 있으면 보다 정확한 설  
   계 결과를 기대할 수 있다. 
B.5.2 추진축계 설계
1) 프로펠러 직경








  DHP : 전달마력, DHP ≒ 0.97 × BHP
   : 프로펠러 회전수 [ ]
   : 프로펠러 전진속도[ ]
   = 


   : 선박속력 [ ]
   : 반류계수 [ ]
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  Fig. B.7 에서 각 점은 과거의 실적을 식 (B.64)에 대해 나타낸 것으로 이 점들
을 최소자승법으로 처리하여 프로펠러 직경  를 식 (B.64)의  에 대해 수식




가 된다. 이 방법은 일반적인 스크루형 추진시스템에 관한 것으로 특수 프로펠
러(노즐 프로펠러, 슈퍼 캐비테이션 프로펠러, 반 잠수 프로펠러 등)에는 적용되
지 않는다.






















   





Fig. B.7  Diagram for approximate determination
of optimum propeller diameter
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2) 프로펠러 허브 크기
  Fig. B.8 은 프로펠러 직경에 대한 허브 직경을 구하는 선도로서, 각 점은 과
거의 실적을 프로펠러 직경에 대해 나타낸 것이다. 여기서 선도는 허브 형식에 
따라 두 가지 경향을 보이는데, 상부는 칼라 베어링형, 하부는 트러니언 베어링
형에 대한 것이다. 각 선도를 수식화하면 상부의 칼라 베어링형은
     [] (B.66a)
하부의 트러니언 베어링형은
            [ ]                     (B.66b)



















   









Fig. B.8  Diagram for approximate determination of hub size 
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  또한, Fig. B.9 는 허브 각부의 주요치수를 허브 직경 에 대한 백분율( )로 
나타낸 것이다.
Fig. B.9 Main dimensions of the hub as a percentage of the nominal 
diameter   
여기서, 
   : 허브 직경
    : 허브의 플랜지 연결부 직경
    : 블레이드 중심에서 플랜지 연결부까지의 길이
    : 블레이드 중심에서 허브 콘 앞부분까지의 길이
    : 블레이드 중심에서 허브 콘 뒷부분까지의 길이
    : 허브 콘의 뒷부분 직경
    : 허브 콘의 앞부분 직경
3) 중간축 직경

























   : 엔진 형식에 따른 계수(선급규정)
   : 중간축 형식에 따른 계수(선급규정)
  BHP : 연속쵀대출력 [ ]
   : 프로펠러 회전수 [ ]
    : 계수 (선급규정)
   : 축계 재질의 최소 인장강도[ 
]
Fig. B.10 은 중간축 직경의 개략적인 값을 구하기 위한 선도로서, 직경비 
  
[11] 는 일정하게 놓고 계수 와 에 대해 작성한 것이다.
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Power per propeller speed  [BHP/rpm]
     95%
 
 
     90%
     85%
     80%
F × k × 100 =  
Fig. B.10  Diagram for approximate determination 
 of OD box size and of line shaft diameter 
각 선도를 수식화하면 위쪽 곡선부터 다음과 같다.
     

     

     
 (B.68)
    

     

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4) 프로펠러 축 직경
   일반적으로 프로펠러 축의 직경은 중간축 직경에서 약 20～22% 정도 증가
시켜 적용하도록 하고 있다(선급규정). 
  ～   [] (B.69)
5) 분리형 머프 커플링 (split muff coupling)
   일반적으로 이 형식의 커플링은 축 직경이 200이하인 소형 축계에 적용
되며, Fig. B.11 은 분리형 머프 커플링에 작용하는 토크 및 접선력과 볼트에 미
치는 힘의 방향을 보여주고 있다.
Fig. B.11 Direction of torque and force for Muff-coupling
 










여기서 는 축 직경 [ ] 이다. 
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여기서  는 마찰계수이고, 는 볼트 개수이며, Table B.10 은 축 직경에 대한 
볼트 개수이다.
Table B.10 Number of bolts based on shaft diameter
 축 직경  50 100 150 200 300
 볼트의 수  4 6 8 10 12
  










여기서  는 볼트 재질의 최소 인장강도이다.
  






     : 볼트의 단면적[ ]
     : 볼트 재질의 종탄성계수[  ]
     : 볼트의 총 길이 [ ]
6) 추진축계 플랜지   
  (1) 중간축 플랜지 두께
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   [] (B.75)
  (2) 프로펠러 축 플랜지 두께
   [] (B.76)
여기서  : 중간축 직경,  : 프로펠러 축 직경
7) 커플링 볼트 
  커플링 플랜지 조임용으로 사용되는 볼트의 직경  는 다음 식에서 구한 











    : 중간축 직경 [ ]
    : 하나의 커플링에 사용된 볼트 수
    : 커플링 볼트 구멍의 피치 원주직경 [ ]
    : 볼트 재질의 최소 인장강도[ 
] ＜＜ 
    : 축 재질의 최소 인장강도 [ 
]
- 커플링 볼트의 재질은 연신율 16% 이상의 강재이어야 한다.
- 일반적인 볼트에 미치는 응력은 볼트 재질 항복강도의 70%를 초과하지 않아  
 야 한다.
- 최악의 부하상태인 최대 토크에서의 전단응력은 볼트 재질 최소규정 인장강도  
 의 50%보다 적어야 한다. 
8) 키 및 키 홈
  키의 허용 설계응력에 대한 안전계수는 키의 허용 전단응력 의 경우 항복강
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도의 5배 정도, 키의 허용 압축응력 의 경우 극한강도의 5배 정도 확보한다
는 것을 기준으로 한다.
키의 유효길이 는 (Fig. B.4, B.5 참조)
 프로펠러 키에 대해서
    [] (B.78a)
 선내 커플링 키에 대해서
    [] (B.78b)










    : 축 경사(taper)의 길이     : 키의 수
    : 키의 허용 전단응력     : 키의 허용 압축응력      
B.5.3 설계예시
  Fig. B.12 는 다음과 같은 자료를 이용하여 작성한 설계예시이다.
 
  (1) 엔진의 연속최대출력    BHP =8,802  
  (2) 프로펠러 회전수    
  (3) 선박의 속력    
  (4) 반류계수   
  (5) 축재질의 최소 인장강도    

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Fig. B.12  Example of design calculation for CPP shafting system
